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Sommario 
Il lavoro svolto in questa tesi si prefigge lo scopo di studiare il comportamento di una turbina 
Pelton  a  diverse  condizioni  di  funzionamento. L’oggetto  preso  in  esame  è  un  prototipo  di 
girante,  a  getto  unico,  progettata  in  similitudine  scalata  di  un  opportuno  valore  rispetto 
all’originale alimentata da cinque iniettori. Il primo aspetto valutato tramite prove in laboratorio, 
è  la  variazione  di  efficienza  a  diverse  condizioni  di  pressione,  portata  e  numero  di  giri.  Il 
secondo aspetto considerato è lo studio, mediante simulazione numerica, del moto fluido nel 
prototipo di turbina, semplificato, preso in esame. Infine sono stati confrontati i dati ottenuti 
dalla simulazione virtuale con i valori ottenuti dalle prove fisiche in laboratorio. 
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Introduzione 
La turbina Pelton analizzata in questa tesi è stata progettata e costruita per essere messa in opera 
in una centrale idroelettrica situata in Trentino Alto Adige.  
Il livello d’acqua nel bacino varia durante l’anno in base alle precipitazioni annuali e dal periodo 
stagionale. Le altezze raggiunte dal bacino di raccolta varia da 1458 [m.s.m.] a 1395 [m.s.m.] 
consentendo una caduta di rispettivamente 114 [m] e 51 [m]. 
La scelta della turbina da installare è ricaduta su una girante Pelton benché tale macchina non 
supporti variazione di caduta,  che risulterebbe meglio gestita da una turbina Francis.  
A favore di tale analisi si è optato per una ruota Pelton, con un numero elevato di iniettori (5) in 
modo  da  consentire  una  buona  versatilità.  Altro  parametro  garantito  è  il  salto  minimo  di 
funzionamento non inferiore ai 65 [m]. L’installazione della turbina ￨ prevista ad asse verticale 
con un regime di rotazione variabile con velocità massima prevista di 600 giri al minuto. 
Parte fondamentale dello studio sarà rivolto ad analizzare il comportamento della turbina alle 
condizioni variabili di funzionamento riguardanti il salto utile nel bacino di adduzione e della 
portata. Variando la pressione a monte si avrà una modifica della velocità del getto e essendo 
una  variabile  indipendente  del  numero  di  giri,  si  otterrà  una  conseguente  alterazione  della 
condizione di rendimento massimo. Si andrà quindi a valutare, attraverso prove in laboratorio e 
simulazioni numeriche, le possibili cause d’inefficienza della macchina.     
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Procedure e scopo della tesi 
Il lavoro svolto in questa tesi ha lo scopo di stabilire le caratteristiche di una turbina Pelton a 
diverse condizioni di funzionamento. Tale funzionamento è stato effettuato attraverso delle 
prove pratiche in laboratorio confrontate con la simulazione, del comportamento fisico, nelle 
varie situazioni attraverso un software di simulazione fluidodinamica.  
Le procedure svolte sono stata suddivise in step specifici, quali: 
‒  definizione del modello di girante: 
il modello di girante su cui è stata effettuata la valutazione di comportamento è un prototipo 
della versione originale della ruota Pelton. La turbina che verrà installata in centrale a Forte Buso 
presenta un diametro idraulico di 670 [  ] ed è alimentata da cinque introduttori. La versione 
di prova è stata costruita rispettando le leggi della similitudine ed è scalata di un fattore 0,48 
rispetto alla versione originale. Presenta quindi un diametro idraulico pari a 312,6 [  ] e un 
unico getto alimentante; 
‒  messa a punto dell’impianto e taratura degli strumenti: 
l’impianto usato per i test ￨ di recente progettazione e costruzione quindi non ha avuto bisogno 
di nessuna modifica dei suoi elementi. Di seguito sono stati installati e/o tarati gli strumenti di 
misura necessari all’ottenimento dei dati; 
‒  svolgimento delle prove: 
messo a punto l’impianto in ogni sua parte si ￨ proceduto con lo svolgimento delle prove nelle 
varie condizioni di funzionamento previste; 
‒  raccolta risultati: 
ottenuti i dati in laboratorio, si andrà a tracciare le caratteristiche di funzionamento dei tre 
parametri fondamentali scelti come output (rendimento, potenza, coppia) e a valutarli a diverse 10 
 
aperture della spina Doble a pressioni imposte. Si tracceranno altresì grafici in tre dimensioni per 
valutare eventuali flessi nel rendimento; 
‒  simulazione al calcolatore: 
acquisita la geometria e la discretizzazione del volume di controllo della girante ad un unico 
getto,  si  è proceduto  a  lanciare  la  simulazione  in  ambito  CFD  (ANSIS CFX). La  mesh  del 
dominio sarà suddivisa in strutturata per il distributore e non strutturata per la girante; questo 
per consentire una combinazione tra buona affidabilità dei risultati e maggior velocità di calcolo; 
‒  ottimizzazione della geometria: 
attraverso le immagini elaborate nella fase di post-processing, si andranno a valutare come mutano 
le variabili del moto fluido nella girante. I dati ottenuti con la simulazione verranno confrontati 
con  quelli  reali  acquisiti  dalle  prove  in  laboratorio  e  successivamente  verrà  valutato  lo 
scostamento tra l’efficienza della macchina reale e virtuale. 
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Capitolo 1 
 
Situazione energetica 
 
1.1  Introduzione 
La  situazione  globale  attuale  in  relazione  alla  domanda  e  offerta  di  energia  è  da 
considerare insostenibile da diversi punti di vista, quali: ambientale, economico e sociale. 
Per tali motivi, la sfida nei confronti del settore energetico risulta essere sempre aperta sia a 
livello mondiale, che ad una scala più circoscritta come quella nazionale. 
I punti e le tematiche sul quale si sta cercando di dare delle risposte e delle soluzioni che 
possano interessare il lungo periodo sono riassumibili in quattro punti: 
  la minaccia di un cambiamento climatico con potenziali effetti distruttivi e irreversibili; 
  la riduzione progressiva della sicurezza degli approvvigionamenti; 
  la crescita e volatilità dei prezzi dell’energia; 
  la crescente domanda energetica nei Paesi in via di sviluppo; 
A tale riguardo sembra piuttosto evidente  affermare che uno sviluppo economico sostenibile 
sarà possibile, e con risultati evidentemente vantaggiosi per tutti, nel momento in cui diventerà 
un interesse comune proporre un’offerta di energia affidabile a prezzi accessibili ed effettuare 12 
 
una rapida trasformazione verso approvvigionamenti energetici a basso contenuto di carbonio, 
evidentemente più efficienti e rispettosi dell’ambiente.  
Il raggiungimento di tutti questi obiettivi dovrà, innanzitutto essere di comune accordo a tutti 
coloro che vivono su questo pianeta, in quanto sarà necessario attuare uno sconvolgimento negli 
usi  e  nella  produzione  di  energia,  in  più  interessarsi  a  sviluppare  innovative  e  continuative 
tecnologie energetiche in cui si metteranno al centro le fonti rinnovabili.  
1.2  Quadro economico ed energetico 
Nel recente periodo storico dell'industrializzazione globale, il livello della popolazione 
umana è stato in stretta correlazione con la quantità di energia usata. Negli ultimi quaranta anni, 
il consumo energetico pro capite annuo medio è stato pari a 1,5 [   ] (tonnes of oil equivalent, 
Tonnellate equivalenti di petrolio) a persona. Man mano che l'industrializzazione aumentava, 
anche l'energia pro capite aumentava, passando dagli 1,2 [   ] del 1966 agli 1,7 [   ] del 2006. 
In questo periodo la fornitura globale di energia si è triplicata e la popolazione mondiale si è 
raddoppiata. La questione è ormai oggetto di analisi di molti grandi ricercatori, uno di questi è 
Paul Chefurka, il quale presenta nel documento “World Energy And Population” alcune stime sulla 
situazione energetica mondiale per il prossimo secolo, cercando di collegarle ad una proiezione 
della popolazione globale da ora al 2100. 
Questo tipo di analisi è supportato da un modello delle tendenze nella produzione di energia 
basato  su  dati  storici.  Sono  integrati  in  proiezioni  ottenute  a  partire  dalle  conclusioni  di 
numerosi esperti in analisi energetica e da una personale interpretazione delle tendenze future. Si 
cerca ulteriormente di spiegare l'attuale mix energetico che include petrolio (36%), gas naturale 
(24%), carbone (28%), nucleare (6%), energia idrica (6%) e fonti rinnovabili, ad esempio l'eolico 
e il solare (1% circa). In aggiunta a questi dati, è giusto sottolineare che un ulteriore importante 
questione  considera  la  percentuale  di  distribuzione  dell’energia,  infatti,  il    50.2%  di  tutta  la 
produzione  energetica  mondiale  è  destinata  ai  30  Paesi  industrializzati  aderenti  all'OCSE 
(Australia, Austria, Belgio, Canada, Corea, Danimarca, Finlandia, Francia, Germania, Giappone, 
Grecia, Irlanda, Islanda, Italia, Lussemburgo, Messico, Norvegia, Nuova Zelanda, Paesi Bassi, 
Polonia, Portogallo, Regno Unito, Repubblica Ceca, Repubblica Slovacca, Spagna, Stati Uniti, 
Svezia, Svizzera, Turchia, Ungheria). Il 9.3% è destinato ai Paesi dell'ex blocco sovietico e il 
40.5% al resto del mondo. Perciò i problemi che affliggono la maggior parte degli Stati sono: la 13 
 
mancanza di fonti primarie, la crescente richiesta di energia e in alcune circostanza la crescente 
perdita di energia. Per quanto riguarda l'offerta, oltre il 56% delle riserve accertate di petrolio 
sono presenti in Medio Oriente, il 40% del gas naturale è contenuto in giacimenti in Russia e 
Medio  Oriente.  Possiamo  vedere  nel  grafico  l’andamento  della  disponibilità  di  energia  nel 
mondo per tipologia di fonte: 
Figura 1.1: Disponibilità totale di energia nel mondo in Mtep. (Rinnovabile e rifiuti comprende biogas, 
biomasse e rifiuti industriali e municipali). Fonte: Energy balance of Non OECD countries, IEA; 
 
 
Figura  1.2:  Andamento  della  produzione  da  fonte  rinnovabile  nell’Unione  Europea  in  Mtep.  Fonte: 
EUROSTAT; 
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1.3  L'energia idroelettrica in Italia  
L'Italia  ha  avuto  la  peculiarità  di  essere  uno  stato  precursore  nello  sfruttamento 
dell’energia potenziale dell’acqua. Per un lungo periodo questa ￨ stata la fonte principale per 
l'intero  paese.  Negli  anni  successivi  l'idroelettrico  ha  perso  sempre  più  importanza  a  causa 
dell’elevata richiesta di energia da parte della nazione. Per un paese come il nostro, dove le fonti 
fossili sono scarse, l'energia idroelettrica rappresenta una ricchezza sia in termini economici che 
ambientali. Attualmente la strada più plausibile da percorrere è il miglioramento dell'efficienza 
delle centrali esistenti, recuperare quelle in disuso, costruire impianti di mini e micro idraulica. 
Per  questioni  morfologiche  non  vi  è  la  possibilità  di  costruire  nuove  grandi  centrali.  Un 
problema molto sentito in campo idrico è la gestione della risorsa, manca infatti un'autorità 
centrale in grado di coordinare e pianificare. Basti pensare che più del 40% dell’acqua confluita 
negli acquedotti viene persa nel trasporto. 
 
Figura 1.3: Andamento della produzione da fonte rinnovabile in Italia in Mtep. Comprende anche i rifiuti 
industriali. Fonte: EUROSTAT; 
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Figura 1.4: Fonte idroelettrica in Italia. Fonte: GRTN, TERNA; 
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Capitolo 2 
 
L’Idroelettrico 
 
2.1  Introduzione 
L’idea di utilizzare l’acqua dei corsi naturali a scopo sociale e industriale, fu una delle 
prime concezioni che ebbe l’uomo per far fronte alla necessità di ricercare una fonte di lavoro 
non animale.  
Le turbine idrauliche sono l’evoluzione dei motori ad acqua primitivi inventati dall’uomo. Grazie 
all’avvento del trasporto dell’energia si ￨ potuto sopperire all’ostacolo che ha avuto la diffusione 
dell’energia prodotta da fonte idrica. In questo modo si è riusciti a sopperire alla necessità di 
utilizzare l’energia nel luogo dove avviene la produzione. Aspetto molto importante per i paesi 
come l’Italia in cui, scarseggiando le materie prime atte alla generazione di energia elettrica, 
l’idroelettrico e il mini idroelettrico può essere una valida alternativa per proseguire la strada 
verso un’indipendenza energetica. 18 
 
2.2  Descrizione impianti 
I  sistemi  di  conversione  dell’energia  potenziale  idrica  in  lavoro  meccanico  possono 
essere di vario tipo. Si classificano in base al sito morfologico di installazione e alla potenza 
installabile.  Ruolo  molto  importante  va  dato  anche  alla  sfera  burocratica,  molto  spesso  le 
richieste di autorizzazioni e le successive concessioni rappresentano una buona fetta di tempo 
nella  messa  in  opera  di  una  centrale.  Ad  oggi  si  sono  sviluppati  mercati  anche  sulle  sole 
concessioni di costruzione delle centrali.  
2.2.1  Impianti ad acqua fluente 
La caratteristica principale degli impianti ad acqua fluente è quella di non presentare 
bacini di raccolta a monte. Sono installati su fiumi caratterizzati da portate circa costanti durante 
l’anno. Una parte viene lasciata libera (Deflusso Minimo Vitale) e non turbinata in modo da 
consentire il passaggio di navi (con adeguate opere) e il passaggio della fauna ittica. Gli impianti 
installati su corsi d’acqua solitamente sviluppano piccole potenze e vengono classificati come 
micro/mini-idro. 
2.2.2  Impianti a bacino e a serbatoio 
Questa tipologia d’impianti presentano a monte un sistema di accumulo che può essere 
artificiale o naturale. Nella circostanza in cui il sistema di carico a monte presenta un tempo di 
svuotamento maggiore delle 400 ore si parla di impianto a serbatoio. Se invece il tempo varia da 
2 a 400 ore l’impianto viene denominato a bacino. 
Una caratteristica che li contraddistingue ￨ l’elasticità con cui risponde alla domanda di energia 
elettrica. Infatti, rispetto agli impianti ad acqua fluente in cui la produzione di energia avviene in 
tempo reale con la quantità di moto della corrente, questi impianti possono sfruttare l’energia 
potenziale entro al bacino a monte in ogni momento garantendo la soddisfazione della domanda 
in base alle esigenze. Presentano una potenza installabile molto elevata rispetto a quelli ad acqua 
fluente. 
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2.2.3  Impianti ad accumulazione 
Generalmente  i  serbatoi  a  monte  e  a  valle  della  turbina  sono  artificiali  e  il  salto 
geodetico dipende solitamente dalla topografia della zona.  
La caratteristica principale di questi impianti ￨ la maggior energia spesa in pompaggio dell’acqua 
verso  il  bacino  superiore  rispetto  a  quella  ricavata  nel  turbinaggio.  Per  abbattere  i  costi  di 
elettricità si usa l’energia in esubero dagli altri impianti per la fase di pompaggio. Pertanto l’uso 
di  questa  tipologia  impiantistica  ￨  conveniente  per  accumulare  l’energia  in  esubero  e  far 
funzionare gli impianti di base al rendimento ottimale. 
2.3  Impatto ambientale 
Una parte molto importante nella generazione di energia elettrica risulta essere la sua 
incidenza nell’inquinamento dell’ambiente. La produzione elettrica da impianti idroelettrici  è 
quella  con  maggior  densità  di  potenza  ed  esente  da  rilascio  di  anidride  carbonica.  A  tale 
proposito è necessario procedere con un’attenta valutazione sul tipo d’ impatto che potrà avere 
una centrale idroelettrica inserita in un contesto territoriale.  
I problemi che si possono riscontrare in un’installazione che sfrutta l’energia dell’acqua sono 
molteplici e legati alla tipologia di impianto.  
Per gli impianti ad acqua fluente si devono considerare principalmente lo smaltimento dei rifiuti 
depositatesi  nell’arco  dell’anno  a  ridosso  delle  griglie  di  presa  e  a  mantenere  un  Deflusso 
Minimo Vitale (DMV) per garantire il mantenimento dell’equilibrio dell’ecosistema.  
Per gli impianti a bacino il problema ambientale tocca anche la sfera umana. Per creare l’invaso, 
effettuata  l’opera  di  presa,  si  procede  con  l’allagamento  di  varie  zone  costringendo  alla 
migrazione della popolazione residente oltre che a mitigare l’ecosistema dovuto all’inquinamento 
dell’acqua;  ad  una  sua  alterazione  chimico-fisica  dovuta  alla  putrefazione  della  vegetazione 
presente nel territorio prima dell’inondamento.  
La  presenza  di  centrali  conduce  anche  all’incremento  dei  posti  di  lavoro  e  quindi 
all’arricchimento della popolazione e allo sviluppo energetico del territorio. Si può facilmente 
intuire come la produzione energetica da fonte alternativa e pulita come l’idroelettrico, non sia 
un mero problema ingegneristico, ma anche in gran parte una questione socio-politica. 
 20 
 
2.4  Classificazione turbine 
2.4.1  Generica 
Valutando le caratteristiche ed esigenze tecnico-impiantistiche si possono classificare le 
turbine idrauliche in diversi criteri: 
  idrodinamico:  basato  sulla  modalità  e  misura  della  trasformazione  dell’energia  nel 
distributore. 
  geometrico-costruttivo:  basato  sull’andamento  dei  filetti,  disposizione  dell’impianto, 
orientamento della linea dell’asse del motore primo. 
  funzionale: basato sulla velocità caratteristica; la velocità angolare sviluppata in particolari 
condizioni di funzionamento. 
Nel primo criterio possiamo ottenere una divisione in due gruppi fondamentali: 
  turbine ad azione: l’energia disponibile, a meno di perdite, ￨ interamente trasformata in 
energia cinetica. La pressione è costante e solitamente pari a quella atmosferica. 
  turbine a reazione: l’energia disponibile non ￨ totalmente convertita in cinetica ma anche 
in una componente di pressione. Quest’ultima presenta un massimo in corrispondenza 
dell’ingresso ed un valore minimo all’uscita. 
In base a questa suddivisione si introduce il grado di reazione  , definito come il rapporto tra la 
pressione statica in girante e la variazione di pressione totale. Si può quindi scrivere, grazie 
all’equazione di Eulero: 
   
       
 
  
 
           
      
 
 
      
  
Se la pressione a monte e a valle sono uguali ho grado di reazione nullo e quindi una turbina ad 
azione (Pelton). Se invece in grado di reazione è maggiore di zero avremo una turbina a reazione 
(Francis e Kaplan) 
Il  carattere  geometrico  impone,  anche  se  non  sempre  disponibile,  un’altra  classificazione  in 
turbine  assiali  o  radiali,  a  seconda  del  moto  dei  filetti  liquidi  all’interno  della  girante  sia 
prevalentemente in direzione assiale o radiale. Quest’ultime si possono suddividere in centripete o 
centrifughe. 
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Da un punto di vista di condizioni esterne possiamo classificare le turbine: 
  basse cadute: Francis e ad elica 
  medie cadute: Francis 
  alte cadute: Pelton e in qualche caso Francis. 
Attualmente la classificazione in base alla caduta è poco utilizzata. Esistono casi, come quello 
trattato in questa tesi, dove si adopereranno le turbine per cadute diverse dalla classificazione 
appena stilata. 
2.4.2  Numero tipico di macchina 
Le  turbomacchine  vengono  solitamente  progettate  per  funzionare  al  rendimento 
massimo.  
Si introduce il numero adimensionale: 
   
    
         
    
(  )     
Questo risulta dipendente dalla portata e dallo scambio di energia da elaborare e non più dai 
parametri  geometrici.  Risulta  molto  interessante  perché  permette  la  progettazione  di  giranti 
mantenendo la condizione di rendimento massimo. 
Tabella 2.1: Valori caratteristici turbine idrauliche; 
 
  
 
 
 
             
Grado di reazione nullo 
Pelton ad un getto 
Pelton a più getti 
 
 0,16 
0,16   0,35 
 
  2,2 
  2,2 
 
- 
- 
 
0 
0 
A reazione 
A flusso centripeto 
Francis lente 
          medie 
          veloci 
A flusso assiale 
Eliche, Kaplan 
 
 
0,35   0,70 
0,70   1,50 
1,50   2,50 
 
  2,5 
 
 
1,20   0,90 
0,90   0,60 
0,60   0,40 
 
0,12   0,25 
 
 
0,14   0,22 
0,22   0,28 
0,28   0,32 
 
0,25   0,35 
 
 
0,30   0,40 
0,40   0,50 
0,50   0,60 
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Capitolo 3 
 
Turbina Pelton 
 
3.1  Introduzione 
La  turbina  Pelton  è,  tra  le  macchina  idrauliche,  quella  che  cela  una  forte  difficoltà 
progettuale a fronte di un principio di funzionamento semplice e intuitivo. 
Nel corso degli anni la progettazione si è affidata a relazioni empiriche ricavate da vari autori e 
ultimamente  è  stata  perfezionata  da  varie  scuole,  soprattutto  la  francese  e  la  svizzera. 
L’attenzione degli studiosi del settore, motivata da un campo di moto molto complesso, si 
focalizza soprattutto sulla pala a doppio cucchiaio. La dinamica del getto alimentante la turbina 
contribuisce  alla  perdita  di  efficienza  ed  anch’esso,  nel  tempo,  sta  suscitando  interesse  ai 
progettisti. 
Lo studio quindi andrà a valutare l’interazione getto-pala a diverse condizioni di funzionamento 
e in seguito si valuteranno procedure di ottimizzazione adeguate.  
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3.2  Cenni storici 
Il principio di funzionamento della Pelton risale ai mulini posizionati su corsi d’acqua 
per  piccole  applicazioni  meccaniche.  Il  tentativo  di  sfruttare  l’energia  idrica  per  scopi 
“industriali”  nacque  con  l’esigenza  di  fornire  energia  meccanica  all’estrazione  dell’oro  dalle 
miniere americane. Una prima ruota idraulica presentava lastre piane imbullonate su cui veniva 
convogliata l’acqua per ricavarne la forza necessaria. La sua inefficienza spinse, nel 1889, Lester 
A.  Pelton  a  brevettare  una  girante  con  doppi  cucchiai  rettangolari  posizionati  sulla  sua 
circonferenza.  
L’innovazione principale consisteva nella presenza di un tagliente posizionato nel mezzo della 
pala  a  cassetta  rettangolare.  Questo  permetteva  al  cucchiaio  di  dividere  di  180°  il  getto 
alimentante e quindi di ricevere la maggior spinta possibile. Il suo tallone d’Achille consisteva 
nel  bordo  d’ingresso  il  quale  imprimeva  al  fluido  una  brusca  variazione  di  direzione  con 
conseguente azione frenante e perdita di efficienza. 
 
Figura 3.1: Brevetto turbina Pelton; 
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L’anello mancante tra il cucchiaio di A. Pelton e la geometria attuale lo colloca Abner W. Doble, il 
quale nel 1895, apportò delle sostanziali modifiche alla girante originale introducendo una pala a 
doppio cucchiaio a bordi curvilinei e superfici ellissoidiche e un intaglio sul bordo d’ingresso. 
Questo  permise  al  getto  entrante  di  colpire  direttamente  il  tagliente  e  di  spalmarsi 
uniformemente  sulla  superfice  consentendo  all’acqua  di  fuoriuscire  senza  colpire  la  pala 
successiva. La zona di maggior rendimento si ottiene dall’ortogonalità getto-pala.  
 
Figura 3.2: Rappresentazione cucchiaio W. Doble; 
 
Un’altra innovazione molto importante introdotta da W. Doble ￨ la geometria dell’ugello.  
Esso consiste in un bocchello cilindrico in cui scorreva una spina a punta conica che garantiva 
un getto più uniforme anche a portate parziali. 
 
Figura 3.3: Esempio di turbina a cinque ugelli (www.hydrolink.cz); 26 
 
3.3  Caratteristiche di impianto 
Il progetto di una girante ha inizio da due parametri fondamentali: 
  salto disponibile utile h [ ]; 
  portata nominale Q [
 
 
 
];  
Per sfruttare completamente il binomio energia dell’acqua-turbina Pelton, l’impianto deve avere 
determinate  caratteristiche  costruttive.  Con  riferimento  allo  schema  qui  presente  possiamo 
valutare l’energia sfruttabile dalla turbina. 
 
Figura 3.4: Schema impianto; 
 
Definiti i parametri: 
      salto idrico sfruttabile  
      quota geodetica 
       perdite all’imbocco  
       perdite nella condotta forzata  
     perdite allo scarico 
         perdite al bocchello 
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Possiamo scrivere l’equazione dell’energia utile sfruttabile: 
   
  
  
 
  
 
  
               
Tra la sezione a monte i e la sezione a valle e, applicando il teorema di Bernoulli si ricava il salto 
utile in funzione dei parametri del bocchello: 
   
  
  
 
  
 
  
 
  
 
  
         
Nota la portata Q e il numero di ugelli   , si ricava il diametro del getto   : 
     √
  
          
 
Sapendo che la velocità a valle del bocchello: 
       √    
avendo introdotto, da altri autori (Nechleba & Buchi), il coefficiente di perdita    pari a: 
                 
Per la scelta ottimale della turbina di installare si fa riferimento all’equazione del numero tipico 
di macchina  : 
     
 
 
  ⁄
(  )
 
  ⁄        √  √  
 
 
 
Sapendo che la portata può essere scritta: 
   
   
 
   √    
Ricavato     possiamo  valutare  le  dimensioni  principali  della  macchina  motrice  seguendo  il 
grafico di figura 3.5 
 
Figura 3.5: Numero tipico   in funzione del raporto 
 
  al variare del numero di introduttori  ; 28 
 
Indicando con d  il diametro del getto e con D  il diametro della girante. L’intervallo ottimale di 
funzionamento delle macchine, che operano con maggior rendimento, si colloca tra il valore del 
rapporto  
 
  pari all’intervallo 10￷14, anche se la pratica tecnica ne suggerisce valori inferiori a 7. 
Si  può  osservare  come  un  aumento  del  numero  di  iniettori    vada  ad  ampliare il  campo  di 
interazione più favorevole tra getto e pala. Osservando le relazioni sopra descritte possiamo 
intuire  come  un  aumento  di  potenza  richieda  un  numero  di  ugelli  maggiore  per  operare  a 
maggior efficienza e quindi con rapporti geometrici ottimali. Da questa considerazione ne deriva 
che  per  grandi  potenze  sviluppate  serva  una  installazione  ad  asse  verticale  della  macchina 
motrice; otterremmo il funzionamento omogeneo di più getti contemporaneamente. 
3.4  Teoria della similitudine 
La similitudine meccanica stabilisce i criteri da applicare quando è necessario trasferire i 
risultati  sperimentali  effettuati  su  macchine  assunte  a  prototipo,  a  macchine  reali.  Questo 
permette di ricreare in laboratorio situazioni reali in maniera semplificata e meno onerosa in 
termici  economici,  riuscendo  a  ricavare  dati  caratteristici  perfettamente  riconducibili  alla 
dimensione  reale.  Per  descrivere  il  fenomeno  fisico  si  fa  riferimento  alle  caratteristiche 
fondamentali  delle  macchine  rotanti.  Sono  rappresentate  dalla  portata  volumetrica    ,  dalla 
velocità di rotazione  , dall’energia totale del fluido   , e dalla potenza   o dal rendimento  . 
La  macchina  è  rappresentata  dalle  dimensioni  principali,  diametro  macchina   ,  dimensioni 
geometriche  principali    ,  viscosità     e  densità  del  fluido  .  Se  supponiamo  il  fluido 
incomprimibile, possiamo scrivere le seguenti equazioni implicite: 
       (           
  
 
) 
      (           
  
 
) 
      (           
  
 
) 
Nell’analisi dimensionale, grazie al teorema di Buckingam, si può ridurre ciascuna funzione di 
       variabili  in  una  funzione  di         gruppi  adimensionali,  avendo  scelto  tre  variabili 
indipendenti  (densità,  velocità  di  rotazione,  diametro)  oppure  tre  dimensioni  principali 
(lunghezza, massa, tempo).  29 
 
 
Si possono quindi scrivere: 
  
          (
    
 
 
  
    
  
 
) 
 
          (
    
 
 
  
     
  
 
) 
       (
    
 
 
  
     
  
 
) 
Possiamo quindi semplificare le tre equazioni nella forma: 
          (     
  
 
) 
In cui i singoli termini rappresentano: 
      
    
    numero  di  Reynolds.  Rapporta  le  forze  inerziali  con  quelle  viscose. 
Rappresenta la condizione di similitudine dinamica; 
     
  
      numero di pressione. Rapporta le forze di pressione e quelle inerziali. 
Rappresenta la condizione di similitudine cinematica; 
     
  
     numero di flusso. Rappresenta la similitudine geometrica tra i triangoli 
delle velocità; 
     
 
       numero di potenza; 
 
  
   numero  di  forma.  Rappresenta  la  similitudine  geometrica  dei  parametri 
costruttivi; 
Si  può  affermare  che  se  due  macchine  presentano  similitudine  geometrica,  cinematica  e  il 
medesimo campo di moto allora le macchine in questione si possono dire in similitudine e 
quindi avranno stesse prestazione e rendimenti. 
Nel caso in cui le dimensioni delle macchine dovessero risultare diverse, verrebbe meno anche 
l’uguaglianza del numero di Reynolds. Ricordando come il fattore di perdita ʻ nella formulazione 
di Darcy-Weisbach dipenda dalla scabrezza relativa e dal numero di Reynolds, viene a mancare la 
similitudine meccanica.  
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Osservando il diagramma di Moody: 
 
Figura 3.6: Diagramma di Moody; 
 
Se la corrente è in regime turbolento ʻ non dipende più dal numero di Reynolds, ma varia con la 
scabrezza relativa. In questo caso la similitudine funzionale ￨ soddisfatta dall’uguaglianza del 
numero di forma e di flusso. 
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3.5  Analisi progettuale della turbina 
3.5.1  Triangoli di velocità 
La spinta esercitata su di un tegolo da un getto liquido ￨ massima quando quest’ultimo ￨ 
curvato di 180°. Con questo concetto viene progettata la pala della turbina Pelton.  
 
Figura 3.7: Triangoli delle velocità. (Pedice 1 ingresso, pedice 2 uscita); 
 
Per lo studio vengono adottate due semplificazioni: 
  comportamento del getto uniforme in tutta la sua sezione e pari al suo filetto liquido 
centrale; 
  la pala intercetta il getto ortogonalmente; 
Definiamo: 
     velocità periferica 
     velocità assoluta 
    velocità relativa 
In ingresso, come si può notare in figura 3.7, le velocità sono parallele tra di loro. La relazione 
che ne deriva si può esprimere: 
             
In  uscita  invece  si  avrà  un  angolo      tra  la  velocità  periferica  e  quella  relativa.  Il  getto 
proveniente dall’ugello viene diviso dal tagliente e grazie alla forma ellissoidica del cucchiaio 
viene curvato e scaricato all’esterno. 
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Figura 3.8: Uscita del getto e spessore; 
 
La pala presenta un angolo costruttivo di uscita      tale per cui il flusso in uscita non intercetti 
la pala successiva creando un’azione frenante. I valori reali nella tecnica si attestano all’incirca su: 
              
Ponendo attenzione anche al fatto che più l’angolo aumenta, più si discosta dalla curvatura 
ottimale di 180° e incrementa la perdita di carico cinetico. 
3.5.2  Prestazioni 
La potenza trasmessa alla ruota, essendo: 
                    
vale: 
      (         )  
Nel caso ideale la velocità relativa in ingresso ed in uscita si equivalgono. Nel caso reale a causa 
di attriti sulla parete della pala e dal fatto che l’angolo di uscita sia maggiore di quello costruttivo 
si può scrivere: 
  
  
    
dove il rapporto vale                . 
 33 
 
La potenza può essere riscritta: 
        (          )  
Possiamo quindi, con le opportune trasformazioni, definire il rendimento: 
   
 
    
     
 (
 
  
 
  
  
 )(          ) 
Posto il coefficiente di perdita del bocchello    variabile da 0,96 a 0,98. 
Il massimo valore del rendimento si ottiene teoricamente per valori della velocità periferica   
pari alla metà della velocità del getto   . In realtà nella pratica si è constatato come il rendimento 
massimo avvenga per valori di velocità periferica: 
                √    
I minimi valori di rendimento si ottengono a girante ferma e con macchina in velocità di fuga. 
Essa  corrisponde  a  quel  valore  di  velocità  nel  quale  il  lavoro  sviluppato  è  completamente 
assorbito dalle resistenze passive. Nelle condizioni di fuga il rapporto tra la velocità assoluta e 
quella periferica assume valori tali da indurre la componente tangenziale della velocità relativa ad 
avere direzione contraria alla velocità periferica della macchina. Questo effetto creerà, unito agli 
spruzzi d’acqua e all’attrito viscoso dell’aria, un’ulteriore forza frenante sulle pale della girante. Si 
otterrà  quindi  una  curva  del  rendimento  con  il  massimo  traslato  che  spiega  l’uso  di  un 
coefficiente diverso da 0,5 nella formula qui sopra riportata. 
3.5.3  Geometria 
La parte principale della turbina Pelton è rappresentata dalla forma e dimensione del 
suo cucchiaio. La grandezza geometrica di riferimento è il diametro del getto   . Si riporta in 
tabella i principali valori geometrici ricavati in maniera empirica da vari autori: 
Lo Presti [1922]  Nechleba [1957]  Rubbo [1957] 
     (       )         (       )         (       )   
    (          )              (         )        (       )   
      (         )          (    )          (         )   
       (   )           
Tabella 3.1: Dimensioni caratteristiche pala; 
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Buchi [1957]  Vivier [1966]  Zacchè [1981] 
     (       )         (       )                
    (          )        (          )        (          )         
      (          )          (       )          (         )   
          (      )         (          )     
Tabella 3.2: Dimensioni caratteristiche pala; 
 
Una pala con larghezza    troppo elevata comporta una superfice troppo ampia per il getto 
appiattito con un aumento di perdite per attrito, mentre se troppo stretta può portare ad un 
incrocio dei filetti dovuto ad una curvatura del cucchiaio troppo spinta. Il valore ottimale di 
compromesso vale: 
  
  
          
il quale viene usato per le condizioni di massimo carico.  
Nella pratica reale la turbina può funzionare parzializzata e tale rapporto darebbe luogo ad 
eccessivi attriti, pertanto si preferisce dimensionare la turbina per un diametro minore di quello 
nominale  e  quindi  per  un  minor  rapporto:  
  
  
            
 
Figura 3.9: Andamento del rendimento al variare della portata e del rapporto 
  
  
; 
 
 35 
 
Altra parte fondamentale del cucchiaio è il tagliente. La distanza dalla sua punta al centro del 
getto:  
   
       
 
 
condiziona lo sparpagliamento dell’acqua sulla pala. Essa ha un arco di estensione         ed 
anche maggiore. Si possono osservare le seguenti traiettorie del getto al variare dell’angolo ε 
(tagliente-velocità relativa): 
‒           traiettoria centripeta ”a” 
‒           traiettoria centrale “b” 
‒           traiettoria centrifuga “c” 
 
Figura 3.10: Andamento traiettorie getto; 
 
Lo  sparpagliamento  delle  traiettorie  relative  è  tanto  maggiore  quanto  più  grande  è  y,  con 
conseguente aumento della superfice bagnata e un aumento delle perdite di attrito. L’angolo di 
attacco 2   del tagliente varia tra (       )  per conferire al cucchiaio una resistenza e durata 
accettabile. Generalmente tale angolo assume valore minore nella sezione di tangenza con il 
getto e il continuo aumento verso l’attacco delle pale al disco. 
L’angolo costruttivo     di figura 3.8 non è costante su tutta la sezione del cucchiaio. Presenta 
valori minimi nella parte più esterna della pala e aumenta progressivamente fino a raggiunge il 36 
 
valore massimo in corrispondenza nella zona vicino al mozzo. Questa differenza deriva dal fatto 
che in corrispondenza del mozzo la velocità periferica diminuisce; per favorire l’evacuazione 
dell’acqua dal cucchiaio, si va quindi  ad aumentare la velocità assoluta allo scarico agendo 
sull’angolo    tra la velocità periferica e quella relativa. Si può osservare inoltre che suddetto 
angolo allo scarico non è uniformemente distribuito sullo spessore S della lamina fluida, perciò 
lo scarto tra l’angolo costruttivo e quello reale si può scrivere (Nechleba): 
             
  
  
 
Secondo  questa  relazione,  posto  l’angolo  costruttivo,  si  può  calcolare  l’effettivo  valore    . 
Conseguentemente si possono calcolare le perdite cinetiche allo scarico e impostare la verifica 
del passo palare limitando l’iterazione del getto con le pale seguenti.  
Lo spessore   si calcola, nota l’estensione   della lamina e la velocità relativa media, mediante: 
   
  
    
 
dove  la  portata  ricevuta  dal  cucchiaio: 
      
  
 
 
   
Oppure in letteratura si può trovare la relazione (Lo Presti): 
    (           )   
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3.5.4  Funzionamento, passo limite e numero di pale 
Possiamo notare il funzionamento della ruota nella figura seguente: 
 
Figura 3.11: Passo palare.(Maiuscolo solidali alla girante, minuscolo solidali al getto); 
 
Il getto, di velocità   , incontra la pala I nel punto   . Grazie all’intaglio ideato da Doble il flusso 
di liquido intercetta la pala II nello stesso istante. Nel tragitto da    a    la particella tagliata 
fuori in    raggiunge la posizione   
   e quindi il getto viene intercettato tra    e   
  . Quando la 
pala  I  si  trova  in    ,  la  pala  II  capta  il  volume  di  fluido  delimitato  dal  segmento      
  ̅̅̅̅̅̅. 
Condizione necessaria affinché non venga sprecato carico cinetico è che la particella più esterna 
   colpisca la pala II entro il punto limite   . 
Si  deve  quindi  rispettare  la  condizione  per  cui  la  pala  II  percorra  l’angolo     in  un  tempo 
maggiore della particella    affinché il fluido non raggiunga il punto    prima del corpo solido 
della girante. 
Il tempo necessario alla pala per coprire l’angolo vale: 
    
  
 
 
Essendo   la velocità angolare di rotazione del cucchiaio. 
Per la particella di liquido possiamo scrivere: 
    
     ̅̅̅̅̅̅ 
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Quindi, per non avere perdite di energia cinetica (       ): 
   
       
  
 
Di conseguenza il passo angolare tra le pale dovrà soddisfare la disequazione: 
        
       
  
 
Possiamo dedurre dalla relazione come    rappresenti l’angolo massimo e quindi definisca il 
numero di pale minimo da adottare. Nella tecnica si dovrà tener conto di un opportuno margine 
di sicurezza; una forma cautelativa necessaria per adattarsi alla variabilità della velocità del getto, 
dipendente dal possibile differente salto idrico utile disponibile. 
In letteratura si possono trovare varie relazioni per la determinazione del numero di pale da 
adottare, per Vivier, con riferimento alla figura 3.11, vale la relazione: 
     ( 
  
   
)      
valida per potenze inferiori a 2 [MW]. 
3.5.5  Intaglio 
Ipotizzando la pala con forma ellittica nella posizione longitudinalmente più esterna, si 
avrebbe  un’intercettazione del  getto  non  ottimale  a  causa  dell’urto  che  si  instaurerebbe  per 
deviare il getto, con conseguente perdita di efficienza. 
La pala quindi, con l’innovazione di Doble, presenta un intaglio che favorisce l’entrata del getto 
nel cucchiaio. È stato concepito come l’intersezione del getto con la superficie della pala nella 
posizione di primo ingresso, presentando un intaglio profondo con il tagliente sporgente anche 
in pianta. Questo portava a un indebolimento della struttura e a una divisione del getto prima 
che colpisse le pale precedenti con conseguenti inefficienze. 
Nella pratica attuale si progetta l’intaglio meno invasivo rispetto al getto cosicch￩ egli possa 
colpire la pala precedente senza ostacoli prima di essere intercettato dalla pala successiva. Ne 
consegue oltre ad un aumento di efficienza un incremento di solidità strutturale. 
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Figura 3.12-13: Intaglio del cucchiaio; 
 
3.5.6  Ugello 
L’ugello  rappresenta  una  parte  molto  importante  per  l’efficienza  complessiva  di 
funzionamento della turbina Pelton. La forma dei primi ugelli era a sezione quadrata con la 
possibilità  di  variare  la  portata  tramite  lingue  interne  mobili,  comandabili  eternamente,  che 
ostruivano la bocca di uscita. La difficoltà di ottenere getti efficienti anche a portate parzializzate 
spinse  allo  sviluppo  di  nuove  idee.  L’invenzione  di  Doble  risolse  di  molto  la  questione. 
Introdusse  una  spina  mobile  a  punta  conica  che  traslava  all’interno  dell’ugello  andando  ad 
ostruire il passaggio del fluido. Il rendimento della spina innovativa può raggiungere valori del 
98  a fronte di efficienze del 75  di bocchelli a forma quadrata-rettangolare. 40 
 
 
Figura 3.14: Spina Doble moderna; 
 
Per evitare depressioni e cavitazioni sulla punta della spina, all’uscita del bocchello le particelle 
fluide assumo traiettorie curvilinee con un aumento di pressione verso la spina. 
Le prime geometrie presentavano punte molto allungate con andamenti curvilinei ma erano 
soggette ad usura e fornivano un grosso ingombro all’installazione ravvicinata della girante. Le 
spine  moderne  presentano  dimensioni  longitudinali  meno  pronunciate  e  spine  con  punte  a 
generatrici rettilinee. 
Valori costruttivi maggiormente in uso presentano rapporti di coppie di angoli: 
  
  
 
 
 
 
La portata elaborata dall’iniettore: 
               √           √    
dove (  =area contrazione;   =area bocchello) 
   
  
  
 
 è il coefficiente di contrazione della vena e          il coefficiente di efflusso. 
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Con riferimento alla figura seguente: 
 
Figura 3.15: Grandezze geometriche spina-bocchello; 
 
si può calcolare il diametro del bocchello    data la portata di progetto e la corsa massima      
della spina. 
 
La portata fluente dall’iniettore la si può ricavare come il prodotto della velocità di efflusso e 
dell’area A del tronco di cono AB. Con le opportune assunzioni possiamo scrivere: 
          ̅̅̅̅     
    
        
 
[          
        
 
        
 
] 
otteniamo il diametro del getto: 
     √
  
   
 
dove      (           )√   . 
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Nella  figura  seguente  si  può  notare  come  varia  il  coefficiente  di  efflusso     in  funzione 
dell’apertura della spina adimensionalizzata   
     ⁄ : 
 
Figura 3.16: Andamento del coefficiente di efflusso in funzione della corsa  
     ⁄ ; 
3.6  Turbina in regime di rotazione variabile 
La necessità di valutare il funzionamento della turbina a rotazione variabile deriva dal 
stimare come negli impianti idroelettrici, soprattutto a serbatoio, si hanno variazioni di caduta 
idrica dovute ad agenti atmosferici o naturali. La teoria della similitudine risulta molto utile nel 
valutare quale sia la macchina più opportuna per le varie condizioni di progetto. Il problema 
nasce con la volontà di far funzionare a massimo rendimento la girante progettata per diverse 
condizioni fuori progetto. 
Nel  caso  di  una  turbina Pelton  la  velocità  non  varia  parzializzando  la  spina  dell’iniettore,  i 
triangoli  di  velocità  rimangono  i  medesimi  in  entrata  ed  in  uscita  dando  la  sensazione  di 
funzionamento a massimo rendimento. In realtà in condizioni di fuori progetto le variazioni di 
rendimento  sono  da  imputare  ad  una  sproporzione  della  forma  del  getto  e  alla  diversa 
percentuale che assumono le perdite per attrito (costanti con la velocità) rispetto alla totale 
potenza sviluppata.  43 
 
La prima causa di diminuzione di rendimento è da addebitare ad una variazione della portata. Se 
questa cresce si ha un aumento del diametro del getto che influenza le corrette traiettorie del 
liquido sul cucchiaio, se la portata decresce le perdite di attrito rimangono costanti ma cala la 
potenza sviluppata. 
Si ottiene quindi una curva del rendimento quasi costante per gran parte della variazione di 
portata e con una rapida decrescenza per valori ridotti di carico. 
Nel caso invece di caduta idrica variabile non si possono fare le medesime considerazioni. Al 
variare  della  pressione  la  velocità  del  getto  varia  mentre  deve  rimanere  costante  la  velocità 
periferica della ruota, ne risulta un andamento parabolico del rendimento come si potrà notare 
dalle prove eseguite in laboratorio nel capitolo 6. 
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Capitolo 4 
 
Introduzione al CFX e alla  
discretizzazione 
 
4.1  Introduzione 
Il Computational Fluid Dynamics è un sistema di analisi evoluto di fenomeni fisici applicato 
ai  fluidi,  la  quale  si  è  affermata  negli  ultimi  decenni  nella  progettazione  in  diversi  campi 
dell’ingegneria quali la fluidodinamica, gasdinamica, termodinamica, negli studi oceanografici ed 
idrogeologici, nei processi chimici e nell’industria elettrica. 
L’investimento iniziale di adozione di questa tecnica non ￨ trascurabile perch￩ oltre al costo del 
software e hardware ci sono i costi di formazione e aggiornamento del personale. I molteplici 
vantaggi che questa tecnica offre coprono ampiamente l’impegno economico iniziale. 
Tra tutti possiamo citare: 
‒  riduzione costi nuovi progetti e di esercizio; 
‒  possibilità di studiare condizioni fuori progetto; 
‒  studiare situazioni in cui non sarebbe possibile eseguire fasi sperimentali; 46 
 
4.2  Introduzione al CFD 
Tutti i software CFD presentano codici numerici per la soluzione di vari problemi nel 
campo della fisica. In generale tutti i programmi di questo tipo esibiscono la stessa architettura: 
‒  pre-processing 
‒  solver 
‒  post-processing 
Andremo qui di seguito a descrivere ogni fase. 
4.2.1  Pre-processing 
La prima parte del codice CFD è il pre-processore. In questa fase l’utente definisce il 
modello fluido attraverso la geometria e le condizioni al contorno. I passi eseguibili con il pre-
processore sono: 
  definizione della geometria; 
  generazione della “mesh”. Consiste nella suddivisione del dominio fluido in piccoli sotto-
domini (elementi) dell’intera geometria senza sovrapposizioni; 
  selezione del fenomeno fisico di interesse; 
  definizione dei parametri fisici; 
  selezione e definizione delle condizioni al contorno; 
Le soluzioni del dominio assieme alle proprietà del fluido avvengono nei nodi. Un numero 
maggiore di celle della griglia assicurano una maggiore accuratezza nella soluzione del problema. 
Ciò  comporta  un  tempo  più  lungo  di  elaborazione  del  calcolatore  e  di  conseguenza,  per 
contenere i tempi, un maggior dispendio economico per la macchina elaboratrice. 
Il  codice  CFD  riesce  automaticamente  a  generare  buone  griglie  per  geometrie  che  non 
presentano variazioni di dimensione sensibili. Per ottenere ottime griglie punto per punto dove il 
meshatore non riesce ad applicare il proprio calcolo, si procede manualmente. Ciò richiede molto 
tempo da parte dell’utente; più del 50% del tempo richiesto da un’analisi CFD viene assorbito 
dalla discretizzazione della geometria. Bisogna quindi trovare il giusto compromesso tra qualità 
della mesh ed il tempo a disposizione. 
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4.2.2  Solver 
Il solutore ha la funzione di portare a convergenza le equazioni che descrivono, attraverso la 
discretizzazione, il campo di moto della geometria impostata nel pre-processore. Vengono usati i 
seguenti metodi: 
  metodo delle differenze finite; 
  metodo spettrale; 
  metodo degli elementi finiti; 
L’approccio più utilizzato dai software CFD (ANSYS–CFX, PHOENICS,…) ￨ il metodo dei 
volumi finiti facente parte della famiglia del metodo degli elementi finiti. Le fasi principali dello 
schema sono: 
  applicazioni ed integrazione delle equazioni del moto ai volumi finiti che discretizzano 
l’intero dominio; 
  conversione delle equazioni integrate in un sistema a equazioni algebriche; 
  risoluzione del sistema; 
Il legame tra le equazioni e l’algoritmo risolutivo identificano le caratteristiche principali del 
metodo dei volumi finiti. L’equazione di una grandezza del moto fluido considerato può essere 
espressa come un equilibrio tra i vari termini che variano nel tempo. I codici CFD quindi 
utilizzano tecniche di discretizzazione delle equazioni del moto e nella variabile del tempo. I 
metodi più utilizzati vanno dall’algoritmo della matrice tri-diagonale risolvibile tramite equazioni 
algebriche al metodo semplice che garantisce un legame corretto tra velocità e pressione. Lo 
studio di campi di moto di questo tipo sono molto complessi e richiedono l’uso di procedimenti 
iterativi. 
4.2.3  Post-processing 
I principali pacchetti CFD presentano interfacce grafiche di visualizzazione dei risultati. 
Sono suddivise in: 
  visualizzazione della geometria e della mesh; 
  visualizzazione dei vettori di flusso; 
  visualizzazione linee di corrente; 
  esportazione delle immagini; 48 
 
L’introduzione di questi pacchetti hanno consentito all’utente di visualizzare i risultati applicati 
direttamente sulla geometria, a facilitare l’interpretazione dei dati e a consentire all’operatore di 
valutare più velocemente le zone che richiedono attenzioni particolari e soggette ad eventuali 
modifiche. 
4.3  Equazioni che governano il moto 
In questo capitolo si affronteranno le relazioni che regolano il campo di moto fluido. Le 
principali equazioni usate sono: 
  principio della conservazione della massa; 
  principio del momento della quantità di moto; 
  equazione dell’energia; 
Si considera un elemento infinitesimo di dimensioni          in cui variano le proprietà del 
fluido poste in temperatura T, pressione p e densità ρ. La quarta dimensione di variazione è il 
tempo. 
Principio della conservazione della massa 
Il principio di conservazione della massa asserisce che la massa di fluido m non cambi con il 
moto di volume arbitrario V; la sua derivata nel tempo sia sempre uguale a zero: 
  
  
    
Sapendo che la portata di massa può essere scritta come il prodotto tra la densità ρ e la velocità 
euleriana u, utilizzando il teorema del trasporto possiamo scrivere: 
 
∫
  
  
   
 
   ∫  
 
       
dove u vale: 
    (
   
  
 
   
  
 
   
  
) 
E con i parametri indicanti S la superficie e n la normale uscente da V. 
Dall’espressione si può notare, dato un volume V delimitato da S, la differenza tra il flusso 
entrante e il flusso uscente è pari alla variazione di massa contenuta in V nel tempo.  
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Se applichiamo la formulazione per un campo monodirezionale possiamo scrivere: 
∫
  
  
  
 
  ∫   
     
         ∫   
     
       
Si può altresì notare come il prodotto          rappresenti la portata volumetrica infinitesima e 
          rappresenta la portata di massa attraversante la superficie S. Si può anche esprimere 
nella sua forma differenziale: 
  
  
   (  )     
4.3.1  Principio della conservazione della quantità di moto 
Il principio della conservazione della quantità di moto afferma che la derivata totale 
della quantità di moto associata al volume materiale V sia uguale in ogni istante alla risultante 
delle forze esterne ad esso applicate. Indicando con f le forze di massa, definite per unità di 
massa,  applicate  agli  elementi  infinitesimi  del  fluido  contenuto  in  V  e  con  F  le  forze  di 
superficie, definite per unità di superficie, applicate agli elementi infinitesimi contenuti in S, si 
può scrivere l’espressione: 
 
  
∫     
 
  ∫  
 
     ∫ 
 
   
Applicando  il  teorema  del  trasporto  possiamo  scrivere: 
∫
 (  )
  
  
 
  ∫(  ) 
 
         ∫  
 
     ∫ 
 
   
possiamo altresì notare come il prodotto          rappresenti la portata volumetrica infinitesima 
attraversante  la  superficie  S,  posto  n  con  direzione  uscente  rispetto  a  V  si  può  riscrivere 
l’equazione: 
∫
 (  )
  
  
 
  ∫ (  ) 
     
         ∫ (  ) 
     
         ∫  
 
     ∫ 
 
   
In cui, con i pedici usc. ed ing., si indica la direzione del moto rispetto alla porzione S di volume 
di controllo, rispettivamente uscente ed entrante. 
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4.3.2  Fluido newtoniano 
Nel caso di un fluido viscoso newtoniano, si può dimostrare che lo stato di tensione in 
un punto è legato alla velocità di deformazione del fluido dalla seguente relazione del tensore 
delle tensioni: 
      (     ʻ     )       (
   
   
 
   
   
) 
Dove   e ʻ sono, rispettivamente, la viscosità dinamica e la viscosità volumetrica del fluido, p è 
la  pressione  e  dove    j  ￨  l’operatore  di  Kronecker.  La velocita  di  deformazione  del  fluido  è 
rappresentata dal tensore: 
     
 
 
(
   
   
 
   
   
) 
La relazione di Stokes descrive come per un fluido in quiete lo stato delle tensioni è isotropo ed è 
unicamente dato dall’azione della pressione distribuita idrostaticamente all’interno del campo 
fluido: 
  j            
sapendo che: 
 ʻ          
Dove ʻ dipende dalla temperatura e   dalla pressione. 
Nel caso di un fluido viscoso in movimento la pressione dinamica varia a seconda che il fluido 
esaminato sia comprimibile o non comprimibile. Per fluidi compressibili la pressione dipende 
dal  tipo  di  trasformazione  di  stato  termodinamico  mentre  per  un  fluido  incompressibile  la 
pressione non è riconducibile ad una variabile termodinamica ed è valutabile solo nel caso in cui 
la velocità di deformazione D tende a zero. 
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4.3.3  Equazioni di Navier-Stokes 
Con le opportune sostituzioni si ottengono le equazioni di Navier-Stokes: 
 (   
  
  
)        ʻ (     )           
Essendo il prodotto: 
       
 
    
(
   
   
 
   
   
)  
 
 
(
    
      
 
    
   
 )  
 
 
(
 
   
   
   
 
    
   
 )
 
 
 
( (     )      ) 
Quindi possiamo scrivere, assumendo il fluido incomprimibile e con le sole forze gravitazionali 
agenti esternamente, il modello semplificato: 
 (       )
   
   
    
   
     (
   
  
    
   
   
) 
4.3.4  Equazione di conservazione dell’energia   
La conservazione dell’energia ￨ regolata dal primo principio della termodinamica. In 
assenza  di  fenomeni  chimici  ed  elettromagnetici,  l’energia  totale  può  variare  per  effetto  del 
lavoro eseguito dalle forze esterne agenti su V per effetto degli spostamenti subiti dal sistema e a 
causa degli scambi di calore indotti dalle differenze di temperatura. Si consideri dunque l’energia 
totale    relativa ad un volume materiale V: 
  l’energia interna      ∫         , caratterizzante il fluido contenuto nel volume materiale, 
indicata con    l’energia interna per unità di massa; 
  l’energia cinetica      ∫         , associata al moto delle particelle contenute nel volume V, 
indicata con     
  
   l’energia cinetica per unità di massa e        
      
      
  il modulo 
del quadrato della velocità cinetica; 
Il  lavoro      eseguito  dalle  forze  esterne  sul  volume  V  sommato  al  calore      scambiato 
dall’esterno verso il volume V compone il primo principio della termodinamica: 
              
Assumendo con valore positivo il calore scambiato verso il sistema di riferimento e con un 
ulteriore valore positivo il lavoro eseguito sul sistema di riferimento dall’esterno. Il calore e il 
lavoro  vengono  considerati  dei  differenziali  non  esatti,  per  cui  dipendono  anche  da 
trasformazioni intermedie oltre agli stati iniziale e finale. 52 
 
Se  applichiamo  il  primo  principio  della  termodinamica  ad  uno  stato  di  fluido  continuo, 
possiamo definire il lavoro eseguito dalle forze esterne: 
     ∫      
 
     ∫     
 
   
In cui il primo membro rappresenta la somma delle forze di massa ed il secondo delle forze di 
superficie, riferito ad uno spostamento applicato ad una particella fluida nell’unità di tempo. 
Il calore scambiato vale: 
      ∫      
 
   
Negativo perché n è assunta positiva uscente da dS. 
Indicando  con      l’energia  totale  per  unità  di  massa,  in  base  al  primo  principio  della 
termodinamica, la variazione di energia totale nell’unità di tempo: 
∫
 (   )
   
     ∫      
 
       ∫      
 
     ∫     
 
     ∫      
 
   
Tale equazione esprime che la somma della variazione dell’energia immagazzinata in V e del 
flusso di energia che attraversa il contorno S uguaglia la variazione netta di energia trasferito 
all’interno del volume di controllo V per effetto del flusso di calore e del lavoro delle forze 
esterne. 
4.3.5  Metodo dei volumi finiti 
L’approccio per risolvere il campo di moto fluido più usato ￨ il metodo dei volumi 
finiti. Esso consiste nel risolvere, con le equazioni della conservazione della massa e con quelle 
del  principio  della  quantità  di  moto,  il  volume  preso  in  considerazione.  Si  andrà  quindi  a 
discretizzare lo spazio fisico interessato con le formulazioni qui sopra riportate. Il seguente 
metodo consente il privilegio, impostato il volume in cui applicare le leggi matematiche, di 
stabilire una griglia arbitraria di calcolo. 
Le equazioni di conservazione della quantità di moto e della massa possono essere riscritte nella 
forma integrale conservativa: 
∫
  
    
     ∫    
 
       ∫ 
 
   
Dove   ￨ la quantità che si conserva. La quantità generica all’interno del volume di controllo 
presa di riferimento, varia temporalmente dipendendo unicamente dai flussi che attraversa il 53 
 
volume di controllo stesso. Quindi se suddividiamo il volume preso in considerazione in n 
volumetti, avremmo n equazioni di conservazione che li descrivono. Si può scrivere: 
 
  
(    )   ∑                  
 
   
 
Avendo posto con    il valore medio di   nell’intervallo j-esimo. Il primo termine del primo 
membro indica la variazione del valore medio   per effetto del flusso che attraversa le r pareti 
della cella j-esima e del contributo legato al valore medio    che il termine sorgente   assume 
nel volumetto j-esimo. Per ogni volume j-esimo si devono quantificare il volume, le superfici che 
lo  racchiudono  e  i  flussi  che  vi  transitano. La  relazione  qui  sopra  descritta  è  la  forma  più 
generica del metodo degli elementi finiti. 
4.4  Triangolazione di un dominio: Mesh 
Per una corretta simulazione di fenomeni fisici quali per esempio la fluidodinamica in 
una turbomacchina, le reazioni chimiche nella combustione, l’aerodinamica nei progetti di telai, 
si fa ricorso ad equazioni alle derivate parziali. Per descrivere al calcolatore questi fenomeni c’￨ 
la necessità di discretizzare i domini fisici nello spazio e nel tempo. La qualità e la forma della 
mesh influirà molto sulla precisione della simulazione e sui tempi di calcolo; è un aspetto molto 
importante  e  delicato  nella  risoluzione  di  modelli  fisici  attraverso  la  CFD.  La  difficoltà  di 
applicare elementi definiti con linee e/o con superfici curve ha portato allo sviluppo di una 
formulazione parametrica, che attraverso una trasformazione del sistema di riferimento, svincola 
la rappresentazione del dominio di integrazione dalla effettiva geometria. La griglia, dunque, 
deve rappresentare al meglio il dominio e interfacciarsi al meglio con altri reticoli.  
Per una corretta approssimazione  si ottiene: 
  rettificando i bordi; 
  usando elementi Iso-parametrici; 54 
 
 
Figura  4.1:  Tipologie  di  elementi  parametrici  monodimensionali.  Rispettivamente  sub,  Iso,  Super-
parametrici. Sono indicati con i cerchi gli spostamenti e con i quadrati la geometria; 
In cui gli elementi: 
  Sub-parametrici rappresentano il numero di nodi, in cui è nota la geometria, è inferiore 
rispetto a quello che descrive la funzione incognita. Una soluzione di questo tipo può 
essere  adottata  nel  caso  in  cui  la  forma  dell'elemento  sia  semplice  ma  si  desideri 
descrivere uno stato complesso di deformazione e sforzo. Una possibile applicazione è 
quella di un infittimento automatico del modello essendo la geometria regolare. 
   Iso-parametrici rappresentano il medesimo numero di nodi in cui sono note le funzioni 
spostamento e di geometria; è il tipo di elemento più diffuso in quanto semplice ed 
efficiente. 
  Super-parametrici rappresentano in questo caso un maggior numero di nodi in cui è nota 
la funzione geometria e minore numero in quello che descrive lo spostamento. L'utilità 
può essere riscontrata nel caso di elementi piuttosto distorti, per i quali si desideri una 
descrizione  degli  spostamenti  di  ordine  limitato.  Si  tratta  però  di  una  procedura 
quantomeno discutibile: se la geometria è complessa, nulla autorizza a ritenere che degli 
spostamenti di ordine limitato siano descrivibili con una funzione di ordine ridotto. 
Nel processo di triangolazione: 
 
Figura 4.2: Creazione del dominio discretizzato; 55 
 
In termini formali si ha che: 
  ̅   ⋃  
    
 
In cui    vale: 
  ( )   {        ⋃        ̅̅̅̅
 
} 
quindi: 
       (  ̃) 
Dove   ̃ è il poliedro mentre    la mappa continua ed invertibile. 
Altro parametro fondamentale per descrivere correttamente un dominio è che la reticolazione 
deve essere coerente. Posto ] [ la parte interna dell’elemento  , si può scrivere: 
  ] [             ; 
  ]  [   ]  [                             
                  con             e          
allora   un vertice della griglia o è un intero lato. 
Il reticolo che rispetta la terza condizione viene definito conforme. Impone che alle interfacce 
non ci siano crisi di identità; in un generico punto o esso è un vertice per tutti gli elementi sul cui 
bordo si trova quel punto è parte di uno spigolo. 
 
Figura 4.3: Caso di griglia conforme e non conforme 
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Altro aspetto a cui serve attenzione sono i parametri geometrici della griglia: 
 
Figura 4.4: Parametri elementi griglia; 
 
         diametro della sfera o del cerchio circoscritto all’elemento K; 
          diametro della sfera o del cerchio inscritto nel cerchio K; 
               valore rappresentativo della dimensione della griglia; 
      
  
  
    coefficiente di forma; 
La norma teorica pone h il più piccolo possibile per avere la più accurata soluzione possibile e 
molto costosa a livello computazionale. Un ottimo compromesso risulta non essere noto a priori 
(la mesh infatti è un incognita del problema) e pertanto è una funzione della soluzione. Altra 
considerazione va fatta all’altezza dell’elemento, in quanto non deve essere troppo schiacciato 
per non compromettere l’accuratezza della soluzione. 
La griglia degli elementi può essere suddivisa: 
‒  per la geometria di riferimento dell’elemento   ̃; 
‒  per il tipo di mappa: 
o  affine; 
o  Iso-parametrica; 
o  transfinita; 
‒  per la topologia; 
o  strutturate; 
o  non strutturate; 
o  ibride; 
In  una  griglia  strutturata  i  nodi  presentano  connessioni  regolari.  La  numerazione  dei  nodi 
appartenenti a ciascun elemento può essere ottenuta attraverso semplici operazioni algebriche. 57 
 
Vengono generati dall’intersezione di due famiglie di linee appartenenti a determinati sistemi di 
coordinate  cartesiane  o  curvilinee.  È  adatta  per  geometrie  regolari  e  si  ottiene  una  griglia 
uniforme secondo uno schema ordinato degli elementi. Presenta il vantaggio di avere algoritmi 
molto efficienti ma di contro non si adatta bene a geometrie complesse a causa della necessaria 
deformazione degli elementi e non offre una buona caratteristica adattiva di griglia. 
 
 
Figura 4.5: Esempio di griglia strutturata; 
 
Le griglie non strutturate sono composte da elementi triangolari o quadrangolari per applicazioni 
bidimensionali e da elementi tetraedrici o esaedrici per applicazioni tridimensionali; consentono 
di riprodurre geometrie complesse e sono molto flessibili.  In questo tipo di griglie si procede 
alla numerazione dei nodi seguendo un ordine prestabilito, l’accesso ai dati legati ai nodi richiede 
un indirizzamento indiretto, tramite la matrice delle connettività. Oltre al vantaggio di descrivere 
geometrie non uniformi, hanno la possibilità di poter infittire, arbitrariamente, il reticolo degli 
elementi dove è necessario uno studio più accurato e approfondito del modello fisico in esame. 
Presenta  anche  la  possibilità  di  discretizzare  il  dominio  automaticamente  attraverso  appositi 
software.  Gli  svantaggi  principali  sono  la  minore  efficienza  nella  soluzione  e  un  dispendio 
maggiore di risorse a causa della maggior memoria richiesta per la memorizzazione della matrice 
di connettività. 58 
 
 
Figura 4.6: Esempio di griglia non strutturata; 
 
Per  il  calcolo  di  questo  tipo  di  griglie,  in  campo  bidimensionale,  si  fa  affidamento  a  due 
metodologie: 
  triangolazione di Delaunay; 
  metodo QuadTree; 
 La triangolazione di Delaunay presenta le seguenti proprietà: 
‒  dato un insieme di vertici, la griglia associata al dominio è unica; 
‒  l’unione dei triangoli di Delaunay è la figura convessa di area minima che racchiuda lo 
insieme dei punti dati; 
‒  nei triangoli della griglia, il minimo angolo viene massimizzato; 
La triangolazione di Delaunay è semplice da implementare, garantisce una distribuzione dei nodi 
e può risultare efficiente. Presenta lo svantaggio di discretizzare non ottimamente i bordi del 
dominio. 
 
Figura 4.7: Esempio di triangolazione di Delaunay e non di Delaunay; 
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Il metodo QuadTree è una struttura dati non bilanciata in cui i nodi sono strutturati ad albero. Si 
basa essenzialmente su una ripartizione cartesiana del piano: dalla struttura dell’intero dominio si 
procede per bisezione. Seguendo l’algoritmo di Bern, la procedura può essere descritta: 
  si parte da un insieme di punti e segmenti; 
  si esegue una ripartizione QuadTree che isola i segmenti; 
  si adatta la ripartizione in modo che i vertici QuadTree coincidano con i vertici della 
griglia; 
 
Figura 4.8: Discretizzazione con metodo Quadtree; 
 
Per migliorare la qualità della griglia, si applicano delle tecniche di regolarizzazione iterative 
basate su due approcci: 
  scambio delle diagonali; 
  spostamento locale dei nodi; 
 
Figura 4.9: Esempio di griglia, rispettivamente, non regolarizzata e regolarizzata; 
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Le geometrie discretizzate che presentano sia griglie strutturate sia griglie non strutturate,  si 
dicono ibride. 
 
Figura 4.10: Esempio di griglia ibrida; 
 
Per uno studio approfondito, a ridosso della geometria, viene utilizzata la mesh strutturata. Si 
avrà, in questo caso, una valutazione più accurata dello strato limite. Nel resto del dominio viene 
utilizzata la griglia non strutturata. 
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Capitolo 5 
 
Impianto prova turbina Pelton 
 
5.1  Introduzione 
L’impianto di prova si trova presso il laboratorio di macchine idrauliche dell’Università 
degli studi di Padova. Esso deve essere in grado di riproporre i campi di utilizzo della struttura 
reale.  L’obiettivo  ￨  quello  di  testare  i  parametri  di  funzionamento  della  turbina  in  varie 
condizioni di utilizzo: di portata, pressione e rotazione variabili. 
L’impianto  utilizzato  per  il  test  sulla  girante  prototipo  è  di  recente  costruzione.  La  scelta  di 
abbandonare il vecchio allestimento deriva dal fatto che non permetteva la realizzazione delle 
varie condizioni di utilizzo da provare e, visto il periodo di costruzione, presentava componenti 
usurati e non più adatti ad una corretta rilevazione dei parametri caratteristici della ruota Pelton. 
Il fluido di prova è acqua situata in vasche costruite sotto il livello della pavimentazione del 
laboratorio. Sono mantenute sempre a livello costante, il circuito della pompa è chiuso; il tubo di 
mandata e quello di aspirazione confluiscono sulle suddette vasche. 
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Figura 5.1: Impianto di prova della turbina prototipo; 
5.2  Caratteristiche costruttive 
L’impianto in laboratorio di macchine ￨ composto dai seguenti elementi: 
  turbina Pelton; 
  ugello; 
  elementi di misura; 
  pompa di alimentazione impianto; 
  serbatoio in pressione, condutture e sezionatore; 
Andremo qui di seguito a descrivere le caratteristiche dei vari componenti che creano l’impianto 
di prova utilizzato. 
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5.2.1  Turbina Pelton 
La  turbina  di  prova  prototipo  è  stata  costruita  in  similitudine  rispetto  agli  schemi  di 
progettazione della turbina originale che verrà installata nella diga di Forte Buso in Trentino 
Alto Adige. Si tratta di una macchina idraulica costruita in acciaio INOX ricavata da un blocco 
pieno con asportazione di truciolo. 
Rispetto all’originale, ad asse verticale a  cinque getti, la turbina di prova ￨ stata realizzata con un 
fattore di scala di 0,48 in modo tale da non ridurre troppo le dimensioni per non compromettere 
i risultati delle prove e per contenere i costi di costruzione e degli accorgimenti per la sicurezza.  
Di seguito riportiamo in tabella i dati principali di progettazione della turbina Pelton considerata: 
Diametro 
girante 
?? 
[  ] 
Diametro 
idraulico 
   
[  ] 
Larghezza 
cucchiaio 
  
[  ] 
Lunghezza 
cucchiaio 
L 
[  ] 
Diametro 
getto 
  
[  ] 
 
 
  ⁄  
 
N° pale 
𝑍 
 
850  670  190  163,5  56,47  0,1186  20 
Tabella 5.1: Caratteristiche geometriche turbina reale a 5 getti; 
 
Diametro 
girante 
?? 
[  ] 
Diametro 
idraulico 
   
[  ] 
Larghezza 
cucchiaio 
  
[  ] 
Lunghezza 
cucchiaio 
L 
[  ] 
Diametro 
getto 
  
[  ] 
 
 
  ⁄  
 
N° pale 
𝑍 
 
408  321,6  91,2  78,5  28,8  0,1186  20 
Tabella 5.2: Caratteristiche geometriche turbina prototipo mono getto; 
 
 
Figure 5.2: Turbina in prova prototipo; 64 
 
5.2.2  Ugello 
In questo caso per la prova si è optato per un unico ugello in scala ridotta rispetto 
all’originale ed alimenterà la turbina ad asse orizzontale. E’ composto da una curva a novanta 
gradi con all’interno l’organo spina comandato, attraverso un giunto a crociera, da un volantino 
manuale. All’interno sono presenti  alette per eliminare eventuali moti vorticosi del fluido prima 
che esca dal bocchello e colpisca i cucchiai della turbina. 
 
Figura 5.3: Schema ugello Tamanini installato in laboratorio; 
 
 
Figura 5.4: Vista dell’ugello Tamanini; 
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5.2.3  Elementi di misura 
Per eseguire le misure si è fatto ricorso ai seguenti strumenti: 
  misuratore elettromagnetico di portata 
Presenta un range di misura che varia da 0 a 150 [
  
  ], corrispondente ad un segnale in uscita 
che varia dai 4 [  ] ai 20 [  ]. Il costruttore dichiara un campo di misura della velocità da 0,1 
a 6 [
 
 ] con una precisione di  0,2 in presenza di un diametro nominale DN125 e pressione di 
esercizio PN16. 
Per un corretto rilevamento il misuratore di portata va installato con dei tratti rettilinei a monte e 
a valle non inferiori rispettivamente a 10 diametri interni e a 5 diametri interni. 
  misuratore di coppia 
Per la misura della coppia si è usata una cella di carico collegata al motore elettrico calettato alla 
turbina.  Attraverso  la  lunghezza  del  braccio  e  al  peso  assegnato  si  potrà  calcolare  la  forza 
applicata allo strumento. Presenta un range di funzionamento di  100 [ ]. 
 
Figura 5.5: Motore elettrico con annessa cella di carico; 
 
  misuratore di pressione 
Per  valutare  la  pressione  di  esercizio  si  è  installato  a  monte  della  spina  un  trasduttore  di 
pressione che eroga un segnale analogico da 0 a 24 Volt. 
Tutti  gli strumenti  di misura  sono  collegati  ad  un  calcolatore  e tramite  software  acquisiti  e  
interfacciati tra loro. In questo modo l’operatore riceve i valori caratteristici e prestazionali medi 
della macchina. 
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5.2.4  Pompa di alimentazione 
La pompa scelta per alimentare l’impianto ￨ una mono girante centrifuga modello NM 
65/250AE della Calpeda. Presenta una potenza elettrica di 22 [  ]  alimentata a 400-690 [ ] 
trifase, con condizioni di progetto: 
‒          [ ]; 
‒         [
 
 ]; 
 
Figura 5.6: Pompa di alimentazione Calpeda; 
 
Attraverso il catalogo prodotti Calpeda, incrociando i dati nominali di progetto, si è scelto la 
pompa più opportuna.  
 
Figura 5.7: Diagramma a “fazzoletto” pompe Calpeda; 
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La scelta è ricaduta su questo modello perché consente di coprire i vari campi di funzionamento; 
possiede le seguenti curve caratteristiche: 
 
Figura 5.8: Mappe caratteristiche pompa NM 65/250AE Calpeda; 
5.2.5  Serbatoio in pressione, condutture e sezionatore 
Il serbatoio ￨ usato per far da “polmone” all’impianto, presenta un diametro interno di 
600 [  ] chiuso alle estremità con flange PN 16 saldate. Poggia su due traversine a terra che ne 
mantengono la stabilità. Al suo interno sono posti due setti forati che riducono i moti vorticosi 
del  fluido.  In  corrispondenza  della  parte  superiore  si  trovano  tre  sbocchi  distinti:  uno  di 
alimentazione proveniente dalla pompa (DN125 PN16), uno di by-pass (DN125 PN16) e uno di 
mandata alla turbina (DN140 PN16). 
 
Figura 5.9: Serbatoio in pressione; 68 
 
Le tubazioni di collegamento sono in Polietilene (PE100) ad alta densità che ne garantisce una 
resistenza fino a 50 [   ]. La scelta del materiale è stata fatta per ovviare alla corrosione e per 
ridurre  il  peso.  Per  soddisfare  i  requisiti  richiesti  dal  misuratore  di  portata,  nella  linea  di 
alimentazione  della  Pelton  si  sono  inseriti  dei  tratti  di  tubo  in  acciaio.  Esso  presenterà  un 
diametro esatto di 125 [  ] con un’estensione di 1300 [  ] a monte e 900 [  ] a valle del 
flusso stato. 
Per controllare il motore elettrico calettato alla turbina si è usato un sezionatore erogante fino a 
50 [  ] e 150 [ ]. Mediante manopole resistive si è potuto regolare il numero di giri e la coppia 
frenante da applicare alla girante Pelton. 
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Capitolo 6 
 
Prove sperimentali in laboratorio 
 
6.1  Introduzione 
Le  prove  eseguite  in  laboratorio  di  macchine  avranno  lo  scopo  di  caratterizzare  il 
prototipo di turbina per diverse condizioni di funzionamento attraverso l’acquisizione di dati 
eseguita mediante sensori applicati nelle zone di interesse. Successivamente saranno confrontati 
con i dati ottenuti dalla simulazione numerica.  
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6.2  Modalità di esecuzione 
La turbina è stata testata per differenti valori di pressione, portata e numero di giri. Gli 
strumenti utilizzati sono stati: 
  iniettore 
L’ugello, creante il getto fluido cilindrico, ￨ stato utilizzato per parzializzare la portata inviata alla 
turbina. Imposta la caduta idrica necessaria, per ogni valore imposto di portata verranno variati il 
numero di giri della macchina rotante. 
  regolatore del numero di giri 
Questo strumento permette la regolazione del numero di giri del motore elettrico direttamente 
collegato  alla  turbina  idraulica.  Permette  di  regolare  l’assorbimento  di  corrente  inviata  alla 
macchina elettrica. 
  valvola di by-pass 
Questo organo è direttamente collegato a valle della linea di mandata della spina e permette di 
regolare la pressione e la portata inviata in turbina. A massima apertura intercetterà tutta la 
portata by-passando il tubo di mandata della girante, in completa chiusura alla spina si avranno 
le condizioni imposte dalla pompa a monte. 
Le prove sono state eseguite a diversi valori imposti. Sono state valutate le seguenti condizioni: 
  pressione 
Le cadute idriche simulate sono: 
o         [ ]; 
o         [ ]; 
o         [ ]; 
o         [ ]; 
o         [ ]; 
o         [ ]; 
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  portata 
La  portata  massima  viene  ricavata  dalla  lettura  del  segnale  dal  flussometro  imponendo  la 
pressione desiderata a spina completamente aperta. I valori da elaborare sono: 
o           ; 
o                ;   
o                ; 
o                ;   
o                ;   
o                ; 
o                ;   
o                ; 
  numero di giri 
Il range di valori testati parte da macchina ferma fino alla velocità di fuga. Le prove sono state 
eseguite due volte per attestare il corretto funzionamento dell’impianto e verificare i dati rilevati. 
Per caratterizzare la turbina sono stati acquisiti 1110 punti effettivi utili. Per ogni punto del test 
sono stati ricavati tre parametri fondamentali: 
‒  potenza trasmessa; 
‒  coppia fornita; 
‒  rendimento; 
Le  grandezze  rilevate  saranno  utili  per  tracciare  le  curve  caratteristiche  del  prototipo  della 
turbina Pelton in prova. 
Le misurazioni e il calcolo delle prestazioni sono state acquisite tramite un calcolatore della 
National Instruments. Attraverso il software Labwiev sono stati campionati i dati e successivamente 
calcolata una media. L’acquisizione viene effettuata con un intervallo temporale di 0,5 [ ] per un 
tempo totale di 50 secondi per punto. I valori misurati e successivamente elaborati sono: 
‒  portata: tramite trasduttore di flusso elettromagnetico; 
‒  coppia: tramite cella di carico; 
‒  pressione relativa: tramite trasduttore di pressione; 
La  misurazione  della  portata  avverrà  attraverso  un  misuratore  elettromagnetico  posto  nella 
tubazione di mandata a monte della girante e dell’iniettore.  
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Lo strumento ha una taratura (precedentemente effettuata) che presenta un’equazione: 
                   
Il range del segnale va da 4 a 20 [  ] con una tensione di uscita pari a 1,984 fino a 9,920 [ ]. 
La cella di carico ha un intervallo di lavoro da -66 [  ]a 66 [  ], resiste a forze di trazione e 
compressione pari a 100 [ ]. É stato tarato lo strumento applicando dei pesi ad un bilanciere di 
braccio costante pari a 0,5025 [ ].  
La curva di taratura ottenuta ha equazione: 
                          
 
Figura 6.1: Taratura cella di carico; 
 
Il valore della pressione è ottenuto tramite un trasduttore collegato alla mandata della ruota 
Pelton, installato ad una altezza di 505 [  ] rispetto al livello della spina dell’iniettore. Per 
ricavare la pressione relativa utile nel calcolo della velocità dell’acqua in uscita dal bocchello, si 
usa l’equazione: 
                                   
 
 
(
  
      
  )
 
 
Si otterrà la seguente funzione (precedentemente calcolata): 
                         
Per ottenere una funzione con la potenza dispersa è stata eseguita una prova in assenza di getto. 
Sono stati impostati 38 numero di giri, misurata la coppia resistente e calcolata la potenza persa 
per attriti tramite la relazione: 
      
   
  
       
 
-80
-60
-40
-20
0
20
40
60
80
-10 -5 0 5 10
V 
Nm 73 
 
Successivamente sarà sottratta alla potenza utile all’albero in modo da calcolare il rendimento 
idraulico. 
 
Figura 6.2: Potenza [ ] persa per attriti meccanici al variare del numero di giri [
    
   ]; 
 
Gli  altri  dispositivi  di  misura  sono  stati  precedentemente  tarati  e  quindi  non  si  è  ritenuto 
opportuno ricalibrarli. 
6.3  Prove eseguite 
Riportiamo di seguito le curve caratteristiche dell’efficienza che sono state ricavate 
tramite le prove svolte in laboratorio: 
 
  portata massima: 
 
Figura 6.3: Curve del rendimento per le diverse pressioni a portata massima; 
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  portata massima al 90%: 
 
Figura 6.4: Curve del rendimento per le diverse pressioni al 90% portata massima; 
 
  portata massima all’80%: 
 
Figura 6.5: Curve del rendimento per le diverse pressioni al 80% portata massima; 
 
  portata massima all’70%: 
 
Figura 6.6: Curve del rendimento per le diverse pressioni al 70% portata massima; 
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  portata massima all’60%: 
 
Figura 6.7: Curve del rendimento per le diverse pressioni al 60% portata massima; 
 
  portata massima all’50%: 
 
Figura 6.8: Curve del rendimento per le diverse pressioni al 50% portata massima; 
 
  portata massima all’40%: 
 
Figura 6.9: Curve del rendimento per le diverse pressioni al 40% portata massima; 
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  portata massima all’30%: 
  
Figura 6.10: Curve del rendimento per le diverse pressioni al 30% portata massima; 
 
Per verificare il corretto andamento delle curve caratteristiche si è eseguita un’interpolazione dei 
dati  tramite  il  software  DataFit  ponendo  sugli  assi  rispettivamente:  la  pressione  relativa,  il 
numero  di  giri  e  sull’asse  delle  ordinate  la  variabile  da  visualizzare.  Riportiamo  i  grafici 
tridimensionali  dell’andamento  del  rendimento,  a  paraboloide,  a  diverse  pressioni  e  per  le 
diverse aperture della spina: 
 
      
Figura 6.11: Apertura massima;      Figura 6.12: 90 % apertura massima; 
 
 
Figura 6.13: 80 % apertura massima;     Figura 6.14: 70 % apertura massima; 
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Figura 6.15: 60 % apertura massima;     Figura 6.16: 50 % apertura massima; 
 
 
Figura 6.17: 40 % apertura massima;     Figura 6.18: 30 % apertura massima; 
 
Si può notare come il rendimento massimo sia entro un range di valori abbastanza costante per 
pressioni relative maggiori di 1,5 [   ]. Per valori di pressione relativa compresi tra 1 e 1,5 
[   ], l’andamento non è più costante ma presenta dei minimi che si discostano molto dai valori 
per le altre cadute. 
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Capitolo 7 
 
Ottimizzazione della geometria 
 
7.1  Introduzione 
In  questo  capitolo  si  tratterà  il  funzionamento  del  prototipo  della  turbina  Pelton 
attraverso una simulazione virtuale mediante calcolatore. Saranno trattati e analizzati i metodi di 
discretizzazione  del  dominio  e  i  parametri  d’impostazione  per  la  fase  di  pre-processing.  Al 
raggiungimento della convergenza delle equazioni fluidodinamiche mediante la fase di solver, si 
andranno a valutare criticamente i risultati nel post-processing. Le simulazioni del modello saranno 
eseguite  tramite  il software  ANSYS CFX  e  la  discretizzazione  del  modello  è stata  eseguita 
tramite il software ICEM. 
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7.2  Condizioni di prova 
Per avere macchine con il medesimo comportamento esse devono, come descritto nel 
capitolo 3, essere in similitudine tra di loro. Ne consegue che per affermare questo aspetto si 
devono uguagliare i gruppi adimensionali. Per la similitudine dinamica si considererà il numero 
di Reynolds: 
    
    
 
 
Esso non dovrà influire sulle perdite idrauliche della macchina. Si devono porre medesime la 
rugosità delle superfici della turbina reale e prototipo in modo da eliminare la dipendenza del 
numero  di  Reynolds  dal  coefficiente  di  perdita  𝜆.  Nella  simulazione  questo  parametro  sarà 
rispettato  date  le  superficie  ottimamente  rifinite.  La  similitudine  cinematica  si  ottiene  con 
l’uguaglianza del numero di pressione delle due macchine fisiche: 
   
  
      
  
 
       
Per mantenere lo stesso numero di pressione il rapporto delle velocità deve essere pari al fattore 
di scala tra la girante reale e quella prototipo testata in laboratorio. Considerando un getto di 
diametro di 28,8 [  ], piuttosto che geometricamente simile e  pari a 27,1 [  ], avendo come 
velocità periferica un valore di 11,79 [
   
  ] si ottiene una velocità del getto pari a 24,56 [
 
 ] e 
quindi una portata al bocchello pari a 15,95 [
 
 ].  
Le condizioni di prova sono state fissate lavorando con metà dominio fluido quindi è stata 
considerata una portata pari a metà di quella fluente nell’intero volume di controllo. La velocità 
di giri impostata è pari a quella per cui si ha circa il rendimento massimo. I parametri usati sono: 
‒          [   ]; 
‒           [
 
 ]; 
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7.3  Costruzione e discretizzazione del modello 
Il modello creato per la simulazione è composto di due elementi principali: 
‒  elemento statorico o statore; 
‒  elemento rotante o rotore; 
L’elemento rotante generato ￨ la ruota Pelton. Sono stati disegnati otto semi cucchiai simmetrici 
sul tagliente facente parte del piano passante per tutta la girante, posto ortogonalmente al piano 
di rotazione. Questo passaggio è stato svolto per ridurre al minimo il carico computazionale del 
calcolatore e sfruttare le simmetrie che la geometria della girante offre. A differenza dello statore 
la parte rotante avrà imposto una velocità angolare fissa. 
Per comodità di analisi nel post-processing la turbina è stata divisa in cinque regioni di principale 
interesse: 
‒  cucchiaio; 
‒  dorso; 
‒  tagliente; 
‒  intaglio; 
‒  bordo d’uscita; 
Le fasi di preparazione della geometria sono: 
‒  importazione modello in tre dimensioni della pala originale posta nel punto (0,0,0) in un 
sistema di riferimento (X,Y,Z) con asse di rotazione posto in direzione positiva dell’asse 
Z; 
‒  riduzione della geometria in scala con coefficiente 0,48; 
‒  esportazione della geometria di un cucchiaio in un software per la discretizzazione del 
volume di controllo; 
Nel modello fluidodinamico non sarà inserita la spina doble per semplificare la fase di meshatura, 
il getto sarà simulato in condizioni ideali di funzionamento. 
L’elemento statorico avrà forma a parallelepipedo con centro nel punto (0,0,0) e diametro di 216 
[  ]. L’introduttore presenterà un bocchello pari a 28,8 [  ]. 
Il dominio è stato suddivido in due parti: 
‒  fisico; 
‒  fluido; 82 
 
Il  dominio  fluido  sarà  il  volume  che  verrà  discretizzato,  comprende  la  parte  di  volume  di 
controllo che non presenta materiale metallico. 
Essendo di geometria non complessa la parte statorica, per semplicità di calcolo e riduzione 
della propagazione degli errori, è stata scelta una mesh strutturata.  
La creazione della griglia statorica è stata effettuata con la tecnica del blocking, che consiste nella 
suddivisione  in  semplici  parti  macroscopiche  del  volume  in  modo  tale  da  consentire  al 
calcolatore di effettuare una discretizzazione automatica di buona qualità.  
 
Figura 7.1: Modello suddiviso in blocking; 
 
Per  la  mesh  dell’iniettore  si  ￨  usata  una  griglia  O-grid1  che  ha  permesso  una  corretta 
rappresentazione  delle  parti  caratteristiche  del  getto  e  dell’interfaccia  statore-rotore.  La 
discretizzazione di questo elemento presenta 876578 nodi e 833796 elementi. 
                                                       
1 È un elemento dove un punto della griglia ruota attorno ad un punto centrale. Percorre l’intera mesh dal 
punto iniziale al punto finale;  83 
 
 
Figura 7.2: Discretizzazione dello statore divisa in parts; 
 
 
Figura 7.3: Mesh strutturata dell’iniettore e del getto. Elementi O-grid sull’interfaccia statore-rotore;  
 
Il getto è la parte di maggior interesse e, come si può notare in figura, in quella zona è stato 
aumentato l’infittimento della mesh per avere una migliore descrizione del moto del fluido. Il 
getto è considerato ideale e presenterà, trasversalmente al suo asse, una distribuzione costante 
delle velocità. 
Per la parte rotante del dominio, a causa della maggior complessità della geometria, si è fatto 
ricorso  a  una  mesh  non  strutturata;  in  questo  caso  si  è  ottenuta  una  discretizzazione 
qualitativamente  inferiore  con  un  maggior  carico  computazionale  ma  una  migliore 
rappresentazione del volume fluido. Per evitare di scendere troppo a livello qualitativo sono stati 84 
 
usati elementi tetraedrici poiché consentono un infittimento nelle zone d’interesse a discrezione 
dell’utente.  La  discretizzazione  della  parte  girante  ￨  composta  di  1176428  nodi  e  6379260 
elementi. 
 
Figura 7.4: Discretizzazione non strutturata del semi cucchiaio diviso anch’esso in parti; 
 
Per un corretto infittimento si è deciso di suddividere il volume in parts di maggior e minor 
interesse. Quelle meno importanti sono rappresentate da: 
‒  mozzo; 
‒  simmetria; 
‒  outflow; 
‒  interfaccia; 
La discretizzazione della zona d’interfaccia ricopre un ruolo importante perché rappresenta la 
zona di accoppiamento della parte rotorica con quella statorica. Si è cercato di ridurre la quantità 
di memoria da allocare al calcolatore cercando di ottenere una griglia rotorica con un numero di 
nodi il più possibile compatibile con l’interfaccia statorica. Questo permette di evitare la nascita 
di  fenomeni  anomali  e  ridurre  al  minimo  il  possibile  rischio  di  errori  e  avere  una  corretta 
rappresentazione del comportamento fluidodinamico. 
La  prima  griglia  è  stata  implementata  attraverso  il  metodo  di  Delaunay  e  permette  una 
discretizzazione  omogenea  del  dominio  ma  non  consente  infittimenti  arbitrari  su  zone  di 
maggior interesse. Per ottenere mesh di qualità con infittimento mirato si è stato utilizzato anche 85 
 
il  metodo  Octree2;  in  questo  modo  nelle  zone  di  intaglio  e  negli  spigoli  si  avrà  una 
discretizzazione altrettanto efficiente. 
Per migliorare ulteriormente la mesh, dato l’elevato numero di nodi, è stato eseguito il processo 
di smotthing. Esso permette l’ottimizzazione della posizione dei nodi nella griglia in funzione 
dell’aspetto caratteristico che si vuole migliorare. 
Successivamente le mesh di statore e di rotore sono state unite nella fase di pre-processing e definite 
le varie condizioni necessarie per la fase di solver.  
7.4  Definizioni dei parametri nel pre-processing 
In questa fase sono stati definiti i parametri utili al solver per ottenere la soluzione. È 
stata impostata come condizione in ingresso la portata calcolata attraverso la condizione di 
similitudine  cinematica.  Le  pareti  laterali  (normali  all’asse  Z),  la  parete  dell’organo  statore 
opposta al getto (normale all’asse X) e la superficie di fondo dello statore (normale all’asse Y) 
sono state definite come superfici aperte, nelle quali ci può essere attraversamento di fluido con 
direzione arbitraria derivata dal moto. Altra condizione molto importante è quella di simmetria 
che permette al post-processing  di specchiare la soluzione e andare quindi a costruire l’intero 
volume. In questo modo si è evitato di raddoppiare il calcolo computazionale sfruttando la 
simmetria della macchina. 
Per tenere in considerazione il moto della girante entro lo statore si è posta una rotazione di 
7003 [   ]  attorno all’asse Z al rotore e la zona d’interfaccia funge da cuscinetto tra le due 
zone consentendo al solutore di considerare il moto della girante. 
La simulazione della turbina Pelton è più complessa rispetto alle altre tipologie di turbine perché 
opera contemporaneamente con un fluido bifase. I fluidi in questione sono aria e acqua. I 
parametri fisico-chimici scelti dei due fluidi: 
‒  temperatura di 25° per entrambi; 
‒  densità pari a 1,185 [
  
  ] per l’aria e 997 [
  
  ] per l’acqua; 
‒  viscosità pari a 1,831      [
   
  ]  per l’aria e 8,899       [
   
  ]per l’acqua; 
‒  pressione pari a 101325 [  ] per i due fluidi; 
                                                       
2 Versione tridimensionale del metodo QuadTree trattato nel capitolo 4 
3 Velocità presupposta di massimo rendimento. 86 
 
Il modello di turbolenza scelto è il k-epsilon4, non essendoci trasmissione di calore con l’esterno è 
stato assunto un modello isotermo. 
Lo schema di soluzione non è stazionario e le equazioni approssimate scelte sono: 
‒  equazioni di Navier-Stokes al secondo grado delle derivate parziali; 
‒  equazioni del modello k-epsilon fino al primo grado delle derivate parziali; 
Il grado di convergenza scelto sullo scarto quadratico medio è paria a     . 
Prima di passare alla fase di solver sono state create le variabili utili desiderate in uscita. Per ogni 
cucchiaio si calcola la coppia motrice al mozzo e la somma sui vari cucchiai in modo da ottenere 
la spinta singola su ogni pala e il rendimento. 
7.5  Calcolo computazionale attraverso il solver 
Il processo di solver costruisce la simulazione in tre fasi: 
‒  interpolation: si prendono in considerazione tutti i valori dei parametri imposti nella fase 
di pre-processing e inizializzati al dominio solido; 
‒  partitioning: sono generati i vari indirizzi di memoria nel computer. Si decide la quantità 
di memoria da allocare a ogni cpu per generare la mesh. In uscita il solutore restituisce i 
valori di partizionamento usati; 
‒  solver: questa fase rappresenta la parte di calcolo, in più vengono sviluppate le grandezze 
e i suoi andamenti; 
Dopo circa due settimane di calcolo il calcolatore ha restituito 36 file transient che ricoprono i 
360° compiuti dalla girante.  
 
 
 
 
 
 
                                                       
4 È uno dei modelli più usati per migliorare la miscelazione turbolenta di fluidi. Non descrive bene il moto 
per alti gradienti di pressione. Composto da due equazioni, una per la variabile cinetica turbolenta l’altra 
per la dissipazione turbolenta.  87 
 
7.6  Visualizzazione dei dati nel post-processing 
In questa fase si possono quindi raccogliere tutti i file generati nel solver e analizzare il 
campo di moto della turbina. Si andranno a considerare i parametri d’interesse e a valutare, 
mediante la ricostruzione tridimensionale, il comportamento e le variazioni del campo fluido 
nelle condizioni impostate della macchina.  
Come primo step si andrà a trattare i dati ricavati dal calcolatore riguardanti la coppia sulle 
singole pale e il momento risultante applicata al mozzo. In questo modo riusciremo a calcolare la 
forza  applicata  sulle  singole  pale  e  l’efficienza  di  lavoro  della  girante.  Note  la  condizione 
nominale quale portata, caduta idrica, numero di giri e i parametri geometrici si andrà a calcolare 
la potenza utile in uscita dall’iniettore: 
           
Con   in [
  
  ],   in [
  
  ],   in [ ] e   in [
 
  ]. Nella simulazione la potenza è calcolata come: 
  
                
Dove 
   
   
  
 
Indicato con n il numero di giri. Il valore di coppia sarà ottenuto mediante una integrazione nel 
tempo di tutti i valori di coppia. Non sarà tenuto in considerazione il periodo di transitorio. 
Questo  parametro,  assieme  al  rendimento,  è  il  miglior  modo  usato  per  valutare  eventuali 
migliorie  da  compiere  alla  geometria.  Altro  scopo  è  di  analizzare  il  campo  di  moto  fluido 
studiando l’interazione tra la girante e il getto uscente dall’ugello. Si potranno osservare come 
variano i vari parametri d’interesse sul dominio fluido e determinare, anche in questo caso, 
eventuali  modifiche  da  compiere  sulla  geometria  del  cucchiaio  per  ottimizzarlo  al  miglior 
funzionamento.  È  stata  impostata  una  velocità  angolare  di  rotazione  pari  a  73,3  [
   
  ].  Il 
rendimento sarà calcolato come il rapporto tra le potenze: 
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7.7  Valutazione critica dei risultati e ottimizzazione della 
geometria 
In questo capitolo ci si prefigge lo scopo di valutare il comportamento della geometria 
analizzata e di valutarne l’efficienza. Si è preso in considerazione, come già citato in questo 
capitolo, lo step finale della girante. Vediamo in figura il modello geometrico preso in esame: 
 
Figura 7.5: Modello tridimensionale semplificato del prototipo della turbina;  
 
Il prototipo della macchina simulata presenta le stesse caratteristiche nominali della girante reale, 
scalata di un fattore 0,48 in similitudine. Come nelle prove di laboratorio, anche al calcolatore la 
turbina è stata testata con un unico getto (visibile in figura) e posta ad asse orizzontale.  
Definito il file di pre-processing ed elaborato dal calcolatore mediante il solver, attraverso la fase di 
post-processing si sono create le immagini, i grafici, più interessanti per valutare il comportamento 
della macchina nelle condizioni di simulazione.  
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Il primo aspetto valutato è il moto fluido dell’acqua uscente dal getto e elaborato dalle pale:  
 
Figura 7.6: Rappresentazione del getto intercettato dalle pale giranti; 
  
Non considereremo influente la parte d’acqua rappresentante la parte di statore definita come 
outflow. Il volume di liquido elaborato dalle ultime pale non è da considerarsi veritiero in quanto 
deriva dalle condizioni poste al volume di controllo della girante. Dalla figura appena descritta si 
può notare come non ci sia portata di fuga dall’intaglio per le varie pale in presa; la girante 
sfrutta tutto il getto disponibile.  
 
Figura 7.7: Frazione di volume intercettata dalle otto pale in rotazione; 90 
 
Dall’immagine si può altresì ricavare l’andamento della frazione di volume d’acqua che colpisce i 
cucchiai nell’insieme e nel piano ZX passante per il centro del diametro idraulico della ottava5 
pala: 
 
Figura 7.8: Andamento della frazione d’acqua in volume, lungo Z, sulle varie pale in presa; 
 
 
 
Figura 7.9: Andamento della frazione d’acqua lungo il piano ZX passante per il diametro idraulico del 
primo cucchiaio; 
 
Si  può  notare  come  il  getto  d’acqua  venga  ben  deviato  dalla  geometria  delle  pale.  La 
conformazione dei cucchiai e la scelta dell’angolo di uscita permettono al getto alterato di non 
intercettare le pale successive salvo alcuni punti sul dorso delle pale. In questo modo la girante 
                                                       
5 Le pale vengono numerate in base al momento in cui vengono investite dal getto. Nelle figure trattate 
l’ultima pala che intercetta il getto ￨ la numero otto ed ￨ la prima se vengono contate in senso antiorario. 
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riesce a ricavare quasi interamente la spinta dal getto e avere piccole perdite di coppia e potenza. 
Le zone di accumulo d’acqua vicino ai bordi del piano non sono da considerare veritiere in 
quanto  risulta  influente  la  presenza  del  wall  di  delimitazione  del  dominio  della  macchina. 
L’interazione del volume di controllo con il moto fluido dinamico è notabile visibile anche 
nell’andamento del volume frazionato sul piano di simmetria dello statore e della girante: 
 
Figura 7.10: Frazione di volume nel piano di simmetria del dominio; 
 
è interessante notare come si comporta il getto prima di colpire il cucchiaio. 
Il secondo aspetto valutato è stata la variazione di pressione lungo i cucchiai intercettati dalle 
correnti fluide. Per ottenere la variabile interessata si sono create quattro polilinea giacenti sul 
piano ZX intersecante la prima pala sul diametro idraulico della girante e passante per le altre 
pale intercettate dal piano.  
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Considerando  come  primo  cucchiaio  quello  difronte  al  getto  fluido,  possiamo  riportare  il 
seguente grafico: 
 
Figura 7.11: Andamento della pressione assoluta, lungo l’asse Z, nei cucchiai colpiti dal getto; 
 
Corrispondente alla seguente situazione: 
 
Figura 7.12: Andamento della pressione, rispetto ad una struttura fissa di riferimento, sulle varie pale della 
girante esaminata; 
 
Come  previsto  si  è  ottenuto  un  picco  di  pressione  in  corrispondenza  della  zona  di 
intercettazione del getto nella prima e seconda pala, per poi scendere di intensità negli altri 
cucchiai. 
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Altro  aspetto  importante  da  valutare  è  la  variazione  di  velocità  nel  dominio  della  girante. 
Riportiamo  qui  di  seguito  l’andamento  della  variabile,  rispetto  ad  un  riferimento  fisso, 
considerata lungo il piano ZX passante per il raggio idraulico e lungo il piano di simmetria YX 
perpendicolare al piano Z di rotazione: 
 
Figura 7.13: Andamento della velocità, riferita ad un punto fisso, lungo il piano ZX creato; 
 
Figura 7.14: Variazione della velocità, secondo un riferimento fisso, lungo il piano  di simmetria della 
macchina; 
 
Si  può  vedere  come  ci  sia  una  velocità  elevata  del  fluido  sul  dorso  dei  cucchiai,  in  modo 
particolare sulla pala numero 6 per il piano ZX, con la possibilità di arrivare ad un abbassamento 
di pressione che favorisca l’ innesco di cavitazione. Medesimo discorso si può associare alla vista 94 
 
simmetrica;  in  questo  caso  si  ha  un’elevata  velocità  del  fluido  sulle  prime  quattro  pale  che 
comporterebbe un preoccupante abbassamento di pressione. 
Attraverso la fase di solver si possono ricavare la coppia esercitata sul mozzo dalla spinta del getto 
sui cucchiai e la coppia risultante data dalla somma dei vari contributi: 
 
 
Figura 7.15: Andamento della coppia nei vari cucchiai e del momento  totale risultante  al variare del 
tempo; 
 
Dividendo i valori ricavati della coppia per il raggio idraulico, si può ricavare la forza esercitata 
su ogni singola pala: 
 
Figura 7.16: Forza applicata alle singole pale nel tempo; 
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Si può ricavare, anch’esso tramite le soluzioni della fase di solver, il valore del rendimento a meno 
del valore dell’efficienza meccanica: 
 
Figura 7.17: Andamento del rendimento al variare del tempo; 
 
Allo stesso modo possiamo ricavare il valore della potenza a meno delle perdite meccaniche: 
 
Figura 7.18: Andamento della potenza in funzione del tempo; 
 
Ottenuti i dati dalla simulazione, si metteranno a confronto con i valori acquisiti tramite le prove 
eseguite in laboratorio per valutare in quale zona sia più conveniente intervenire per migliorare il 
rendimento. Questo aspetto non verrà trattato in questa tesi. 
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Conclusioni 
Il  lavoro  svolto  in  questa  tesi  è  stato  rivolto  alla  determinazione  delle  caratteristiche  di 
funzionamento di una turbina prototipo poi applicabili, per similitudine, a una turbina Pelton reale 
che sarà installata in una centrale idroelettrica a Forte Buso. 
Le  condizioni  variabili  imposte  alla  girante,  soprattutto  nel  regime  di  rotazione  variabile, 
potrebbero essere un punto a sfavore per le turbine Pelton in quanto esse sono progettate sul 
punto nominale di massimo rendimento. 
La  tesi  si  è  prefissata  lo  scopo  di  valutare  come  variano  i  parametri  caratteristi  a  diverse 
condizioni imposte e di confrontarli con i valori ottenuti dalla simulazione numerica. 
Per riferimento e confronto si sono prese le seguenti condizioni: 
‒          [   ]; 
‒         [
 
 ]; 
‒           [ ]; 
Per valutare il rendimento si sono usate le seguenti equazioni: 
‒  simulazione al calcolatore: 
     
  
   
 
In cui con: 
           
si è calcolata la potenza idraulica e con    indicata la potenza ottenuta in uscita dal simulatore.  
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‒  Prove in laboratorio: 
     
  
   
 
In cui    è valutata come la potenza rilevata dallo strumento a meno delle perdite meccaniche, 
rappresentate nel seguente grafico: 
 
Figura: Perdite meccaniche per attriti; 
 
L’andamento del rendimento per la prova simulata e reale si possono notare in figura:  
 
Figura: Andamento del rendimento simulato; 
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Figura: Andamento del rendimento reale; 
 
Le prove eseguite in laboratorio e al calcolatore, sono state utili per valutare in quale zona del 
cucchiaio sia stato più opportuno intervenire per migliorare il funzionamento della turbina nelle 
condizioni previste di funzionamento. 
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